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Koordinatensystem 
Die Richtungen im Fahrzeug sind wie folgt definiert: 
x-Richtung  längs dem Fahrzeug, in Fahrtrichtung 
y-Richtung  quer zum Fahrzeug, in Fahrtrichtung gesehen nach rechts 
z-Richtung  vertikal, nach unten 
 
 
Richtungen am Radreifen 
Die Richtungen am Radreifen werden wie folgt bezeichnet: 
axial   in Richtung der Radsatzwelle 
tangential  tangential zum Radumfang 
radial   radial in der Radebene 
torsional  Drehung um die Querachse 
kippen  Drehung um die Hoch- bzw. Längsachse 
vertikal  in z-Richtung 
 
 
Formelzeichen 
Es werden die international gebräuchlichen Formelzeichen verwendet, die wie 
folgt bezeichnet sind: 
 
Lateinische Formelbuchstaben: 
a    [m/s2]  Beschleunigung 
c    [Ns/m] Dämpfungskonstante  
, ,xx yy zzI I I   [kgm
2] Hauptträgheitsmomente  
k    [N/m]  Steifigkeit  
k′′ , vlk   [N/m]  Verluststeifigkeit  
k′ , Spk   [N/m]  Speichersteifigkeit  
m    [kg]  Masse  
,PSD L   [m2 sec3] Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung 
T    [Nm]  Kinetische Energie  
U    [Nm]  Potentielle Energie  
w    [m]  Verformung  
W, Π   [Nm]  Energie  
v   [m/s]  Geschwindigkeit 
V    [ ]   Vergrößerungsfunktion 
 
 
 
  
Griechische Formelbuchstaben: 
δ    [°]  Verlustwinkel 
ε    [%]  Dehnung 
Ω    [1/sec] Erregerkreisfrequenz 
eω    [1/s]  ungedämpfte Eigenkreisfrequenz 
eωη Ω=   [ ]  Frequenzverhältnis (Abstimmung) 
τ    [sec]  Abklingkonstante 
Φ    [ ]  Eigenformen 
( )ξ ΩΦ    [m2sec] Unebenheitsspektrum des Weges 
( )aΦ    [m2 sec3] Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung 
σ    [ ]  RMS-Wert 
ξ    [%]  LEHRsches Dämpfungsmaß  
FFT    [Hz]  Fast Fourier Analysis 
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1. Einleitung 
1.1 Entwicklung von gummigefederten Schienenrädern 
 
Im Gegensatz zu Kraftfahrzeugen setzt man bei Schienenfahrzeugen im 
Allgemeinen Räder aus Vollstahl ein, denn nur diese sind in der Lage, die hohen 
Kräfte beim Rad – Schiene – Kontakt zu übertragen. Diese Kräfte entstehen zum 
einen durch die großen Massen (sie können bis zu 50 t bei einem vollbesetzten 
Reisezugwagen betragen) und zum anderen durch das Spurführungsprinzip. 
Schienenfahrzeuge sind anders als Straßenfahrzeuge spurgeführt. Durch diese 
praktisch starre Ankopplung des Rades an die Schiene werden alle Gleislage-
störungen fast ungehindert an das Fahrzeug weitergegeben.  
 
Schienenfahrzeuge besitzen somit normalerweise eine große unabgefederte 
Masse unterhalb der Primärfederung, während beim Kraftfahrzeug bereits der 
luftgefüllte Reifen unmittelbar an der Fahrbahn zur Federung und Dämpfung 
beiträgt. Diese großen unabgefederten Massen im Schienenfahrzeug bewirken 
eine verstärkte Schwingungsübertragung auf die nachfolgenden Teilsysteme 
Drehgestell und Wagenkasten. Da die Erregung durch Fahrbahnunebenheiten 
aufgrund der starren Räder nicht direkt am Gleis abgebaut wird, können Stöße 
nicht direkt abgefangen werden, was zu hohen dynamischen Radlast-
schwankungen und somit auch zu einem hohen Verschleiß und einer starken 
Belastung des Gleises führt. 
 
Aus dieser Kenntnis heraus versuchte man bereits ab etwa 1930 Schienen-
fahrzeugräder mit einer elastischen Federung auszurüsten. Grundgedanke war 
dabei, die Vorteile von Stahl hinsichtlich der Festigkeit und der Verschleiß-
resistenz im Rad – Schiene – Kontakt zu erhalten, aber zwischen der Nabe und 
dem Radreifen eine elastische Schicht einzubringen. Die starren einteiligen 
Räder wurden dabei durch eine mehrteilige Konstruktion ersetzt. Dadurch 
konnte man zum einen die unabgefederte Masse drastisch reduzieren. Zum 
anderen hat man somit dem Radsatz die Möglichkeit geschaffen, sich besser an 
ungünstig verlegte Gleise anzupassen. Der Radreifen, der den Kontakt zur 
Schiene herstellt, wird daher möglichst massearm ausgeführt und mit einer 
elastischen Zwischenschicht mit dem Rest des Radsatzes verbunden. Radreifen, 
Radkörper und Radsatzwelle bestehen im Allgemeinen aus Stahl [120]. 
 
In dieser Arbeit wird ein gefedertes Rad behandelt, welches aus einem metal-
lischen Radreifen, einer elastischen Zwischenschicht und einer metallischen 
Radscheibe besteht. Die elastische Zwischenschicht besteht aus Elastomer-
elementen, welche die Kräfte vom Radreifen auf die Radscheibe übertragen 
(Bild 1.1). Andere Konzepte, bei denen ein nichtmetallischer Kontakt besteht 
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[49, 11], sind Sonderfälle und werden hier nicht berücksichtigt. Die vorliegende 
Arbeit beschränkt sich zudem auf den Vollbahnbereich.  
 
 
Bild 1.1: Aufbau des untersuchten gummigefederten Schienerades 
 
 
1.2 Zielsetzung und Gliederung 
 
Ziel der Arbeit ist es, ein Simulationsmodell zu entwickeln, welches den 
Einfluss von gummigefederten Rädern auf den Fahrkomfort realitätsnah 
beschreiben kann. Bisher sind gummigefederte Räder entweder nicht mit der 
hier realisierten Detailtreue simuliert worden, oder es wurden andere Aspekte 
wie z.B. der Verschleiß von gummigefederten Rädern untersucht. Bei dieser 
Arbeit wird besonderer Wert auf die genaue Beschreibung der komplexen 
elastischen Eigenschaften des Rades gelegt. Davon ausgehend sollen anhand 
von Vergleichen hinsichtlich des Fahrkomforts Aussagen über die Vor- und 
Nachteile von gummigefederten Rädern gegenüber starren Rädern getroffen 
werden. Zusätzlich wird untersucht, inwieweit sich durch elastische Räder die 
Fahrsicherheit und die Kräfte auf das Gleis verändern. Ausgehend von einem 
bestehenden Schienenfahrzeugrad wird untersucht, inwieweit durch eine 
Variation der Steifigkeit und Dämpfung der Fahrkomfort verbessert werden 
kann. 
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Nach einem Überblick über den Stand der Forschung (Kapitel 2) wird in Kapitel 
3 dargelegt, welche Versuche nötig sind, das Verhalten der Elastomerelemente 
in der FEM zu beschreiben. Um eine Aussage über die Genauigkeit des zu 
erstellenden FE-Modells des gummigefederten Schienenrades treffen zu können, 
benötigt man Messungen am Rad (Kapitel 4). Eine weitere Möglichkeit zur 
Kontrolle der Simulation sind Näherungsrechnungen zur Bestimmung der 
Steifigkeiten des Rades in den jeweiligen Richtungen, wie sie in Kapitel 5 
hergeleitet werden. Mit den so gewonnenen Erkenntnissen werden in Kapitel 6 
FE-Modelle des Elastomerelementes und des gummigefederten Schienenrades 
aufgebaut und mit Messungen verglichen. Mit den damit gefundenen Zusam-
menhängen lassen sich jedoch das Verhalten des rollenden Rades und der 
Einfluss der Radelastizität auf den Fahrkomfort nicht untersuchen. Aus diesem 
Grund werden in Kapitel 7 die Theorie und die Möglichkeiten zur Modellierung 
von Schienenfahrzeugen in Mehrkörpersimulationsprogrammen (MKS-Pro-
gramme) beschrieben. Das in Kapitel 8 dargestellte MKS-Modell eines 
Schienenfahrzeugs mit gummigefederten Schienenrädern dient in den folgenden 
Kapiteln zur Untersuchung des Einflusses der Radelastizitäten auf den 
Fahrkomfort. Da die elastischen Eigenschaften des Rades durch ein spezielles 
Bauteilmodell beschrieben werden sollen, sind spezielle Messungen am Elasto-
merkörper nötig (Kapitel 9). Durch die Drehgeschwindigkeit ändern sich die 
elastischen Eigenschaften des Rades (Kapitel 10), was bei den weiteren 
Untersuchungen mit berücksichtigt werden muss. Das erstellte Schienenfahr-
zeugmodell ist nur bis zu einem Frequenzbereich bis zu 30 Hz gültig, weshalb in 
Kapitel 11 untersucht wird, wie sich der Fahrkomfort im niederfrequenten 
Bereich durch gummigefederte Räder verbessern lässt. Elastische Räder sollen 
vor allem Beschleunigungen im Wagenkasten ab Frequenzen von 60 Hz 
reduzieren. Aus diesem Grund wird in Kapitel 12 ein Modell vorgestellt, 
welches das Fahrverhalten im höheren Frequenzbereich gut beschreiben kann. 
Mit diesem Modell ist es dann möglich, den Einfluss der Elastizität auf den 
Fahrkomfort zu untersuchen und zu verbessern. Da gummigefederte Räder auch 
die Querdynamik beeinflussen können, wird dieser Einfluss in Kapitel 13 
untersucht. 
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2. Stand der Forschung 
2.1 Gefederte Schienenfahrzeugräder 
2.1.1 Überblick 
Gummigefederte Räder können grundsätzlich nach zwei verschiedenen 
Konstruktionsmerkmalen aufgebaut sein [41]. In dem einen Fall sind die 
Gummiteile so angeordnet, dass sie durch vertikale Belastungen vorwiegend auf 
Schub beansprucht werden (Bild 2.1a). Im zweiten Fall erfährt der Gummi bei 
der gleichen Belastung vorwiegend Druckbeanspruchung (Bild 2.1b). Bei 
neueren Entwicklungen werden die Elemente sowohl auf Druck als auch auf 
Schub beansprucht (Bild 2.1c). 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 2.1 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 Bild 2.1a: Auf Schub 
beanspruchtes Rad 
Bild 2.1b: Auf Druck 
beanspruchtes Rad 
Bild 2.1c: Auf Schub und 
Druck beanspruchtes Rad 
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In [120] findet man einen Überblick über die noch eingesetzten verschiedenen 
Bauarten, hier ein Ausschnitt daraus: 
 
• Das Rad der Bauart SAB wurde um 1930 entwickelt und ist teilweise 
heute noch im Einsatz. Es besteht aus drei Teilen und ist mit mehreren in 
der Radebene angeordneten Gummielementen ausgestattet [63]. 
 
• Bochum 54 (BO 54; Schmiedewerke Krupp-Klöckner GmbH, Bochum) 
wurde 1954 entwickelt und ist heute noch vielfach im Einsatz. Es besteht 
aus einer Radscheibe, einem abgefederten Radreifen mit einzelnen, 
dazwischen am Umfang angeordneten Gummielementen [41, 3]. 
 
• Bochum 84 (BO 84; Schmiedewerke Krupp-Klöckner GmbH, Bochum) 
wurde 1984 entwickelt. Es ist ein dreiteiliges Rad (Radscheibe, 
Montagering und abgefederter Radreifen) mit einzelnen, zwischen 
Scheibe/Montagering und Reifen angeordneten leicht v-förmigen Gummi-
elementen. Bei entsprechender Einbausituation ist der Reifen unter dem 
Fahrzeug wechselbar [62]. 
 
• Moderne Niederflurkonzepte im Nahverkehr machen aufgrund ihres 
eingeschränkten Platzes Fahrzeugkonstruktionen ohne Primärfederung 
erforderlich. Die hieraus entstehenden Nachteile hinsichtlich des Fahr-
komforts und der Bauteilbelastung können mittels neuartiger, hochein-
federnder Radkonstruktionen teilweise aufgefangen werden. Diesbezüg-
liche Räder sind zurzeit bei mehreren Anbietern in der Entwicklung. 
 
 
2.1.2 Federungsmaterial 
Alle bisher eingesetzten elastischen Schienenfahrzeugräder besitzen als 
elastische Zwischenschicht Gummi. Die Shore-Härte des Gummi-Werkstoffs ist 
ein Indikator für die Steifigkeit des Materials und variiert dabei von unter 70 
Shore A bis 90 Shore A (extrem hart). Durch die Inkompressibilität des Werk-
stoffs sind die Federungs- und Dämpfungseigenschaften extrem von der Einbau-
bedingung abhängig. Diese werden durch die Formfunktionen [64], d.h. das 
Verhältnis von eingefasster zu freier Oberfläche beschrieben. 
 
Gummikörper besitzen aufgrund ihres chemischen Aufbaus komplexe nicht-
lineare Eigenschaften. Sie können stark verformt werden und besitzen ein 
progressives Steifigkeitsverhalten. Schon bei quasistatischer Belastung entsteht 
eine Hysterese. Die Dämpfung des Materials vergrößert sich mit zunehmender 
Frequenz. Zusätzlich sind die Steifigkeit und die Dämpfung des Materials von 
der Belastungsamplitude abhängig.  
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2.1.3 Bekannte und vermutete Unterschiede zu starren 
Rädern 
In Fahrzeugen des Nahverkehrs wird das gummigefederte Rad seit knapp 40 
Jahren eingesetzt und kommt heute nahezu ausschließlich zum Einsatz. Im 
Vollbahnbereich haben sie sich bisher weniger durchsetzen können. 
 
Die Hauptargumente für gummigefederte Räder sind folgende: 
 
• Reduzierte Körperschallübertragung im Fahrzeug und in angrenzende 
Gebäude. ALBERT und RAQUET [3] konnten in Messungen eine deutliche 
Geräuschreduzierung des gummigefederten Rades gegenüber dem starren 
Rad feststellen. Außerdem können auftretende Kreischgeräusche durch 
den Einsatz von gummigefederten Schienenrädern fast vollständig ver-
mieden werden. 
 
• Besserer Stoßabbau (vertikal und horizontal) und damit reduzierte 
dynamische Belastung von Fahrzeug und Fahrweg. HIRSCHFELD [38] 
konnte bereits 1933 durch umfangreiche Untersuchungen nachweisen, 
dass die Stoßbeschleunigung mit zunehmender Nachgiebigkeit des Rades 
abnimmt.  
 
• Verbesserte Toleranz gegenüber Gleislagefehlern und Fehlern im Fahr-
werk, vor allem durch zusätzliche horizontale Elastizitäten im Rad.  
 
• Verringerung der unabgefederten Masse im Fahrzeug. 
 
• Verhinderung unerwünschter dynamischer Effekte (z.B. Brummen durch 
Polygonisierung des Radumfanges). 
 
• Reduktion des Radverschleißes [120]. 
 
• Kostenminderung durch vereinfachte Austauschbarkeit des Radreifens 
(Stichwort Lebenszykluskosten ). 
 
Ein weiterer vermuteter Unterschied ist die Veränderung der kritischen Ge-
schwindigkeit des Fahrzeugs mit gummigefederten Rädern. Bei Erreichung der 
kritischen Geschwindigkeit des Fahrzeugs klingen Störungen z.B. durch Gleis-
lagefehler nicht mehr ab. Der Wellenlauf der Radsätze wird nicht mehr durch 
die übrigen Fahrzeugparameter gedämpft [37, 89]. 
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2.2 Stand zur Simulation von elastischen Schienenfahr-
zeugrädern 
Das Verhalten von gummigefederten Schienenrädern kann zum einen mit der 
Finiten Elemente Methode (FEM) und zum anderen mit der Mehrkörper-
simulationsmethode (MKS) erfasst werden. Mit der FE-Methode können zwar 
die Eigenschaften des Rades untersucht werden, der Einfluss von elastischen 
Rädern auf das Verhalten des Gesamtfahrzeugs ist bis jetzt jedoch aufgrund des 
dazu erforderlichen komplexen Modells noch nicht möglich. Die Modellierung 
des Rad-Schiene-Kontaktes mit der FEM benötigt spezielle Algorithmen, da 
sich die Bewegung zum einen aus einer Starrkörperbewegung und zum anderen 
aus Verformungen, vor allem am Kontaktpunkt, zusammensetzt [73]. FE-
Modelle des Rades werden vor allem zur Dimensionierung verwendet. Zusätz-
lich können die Eigenschaften des rollenden Rades ausgelegt werden [71, 108].  
 
Will man jedoch den Einfluss von gummigefederten Rädern auf das Verhalten 
des Gesamtfahrzeugs simulieren, wird die MKS-Methode verwendet. Da die 
Simulation von elastischen Rädern recht komplex ist, gibt es erst seit relativ 
kurzer Zeit Veröffentlichungen zu diesem Thema.  
 
CLAUS [14, 15, 16, 17, 18, 19] untersucht die Möglichkeiten zur Reduzierung 
des ICE-Brummens durch elastische Räder. Wie Untersuchungen gezeigt haben, 
liegen die dazugehörigen relevanten Schwingungen im Bereich von 70 bis 100 
Hz. Nach CLAUS [16] können Polygonisierungseffekte der Räder eine mögliche 
Ursache für die Schwingungserregung darstellen. Im Geschwindigkeitsbereich 
von 200 bis 300 km/h entstehen durch Unrundheiten der dritten und vierten 
Ordnung Erregungen im relevanten Bereich. CLAUS modelliert das Schienen-
fahrzeug mit dem MKS-Programm NEWEUL. Dabei wird das Drehgestell als 
flexibler Körper integriert. Der Wagenkasten und die Radsätze sind starr. CLAUS 
berücksichtigt die Eigenschaften des gummigefederten Schienenrades nur durch 
lineare, parallelgeschaltete Feder-Dämpfer-Elemente, die sich entweder mit dem 
Rad mitdrehen oder raumfest stehen bleiben. Der Radreifen ist als starrer Körper 
modelliert und besitzt gegenüber der Radscheibe fünf Freiheitsgrade (in x, y, 
und z-Richtung, sowie um die x- und z-Achse). Die Simulationsrechnungen 
ergeben eine deutliche Reduzierung des Leistungsdichtespektrums im für ihn 
relevanten Frequenzbereich von 70 bis 100 Hz. Zusätzlich fand er heraus, dass 
mit sinkender axialer Steifigkeit des elastischen Rades die kritische Geschwin-
digkeit, also die Geschwindigkeit oberhalb derer Störungen nicht mehr abklin-
gen, sinkt. Mit sinkender Dämpfung in axialer Richtung nimmt die kritische 
Geschwindigkeit zunächst zu und fällt dann relativ stark wieder ab. Die 
Variation der Steifigkeit und der Dämpfung in radialer Richtung ergab eine 
Abnahme der kritischen Geschwindigkeit mit sinkender Steifigkeit und ein lo-
kales Maximum bei einem bestimmten Steifigkeits- und Dämpfungsverhältnis. 
Nichtlineare Effekte können mit diesem Modell nicht berücksichtigt werden. 
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Auch nimmt die Dämpfung durch Parallelschaltung eines Dämpferelementes mit 
zunehmender Geschwindigkeit proportional zur Geschwindigkeit zu, was nicht 
dem realen Verhalten eines gummigefederten Schienenrades entspricht.  
 
Im Gegensatz dazu kann das Modell von WEIDEMANN [120, 121] nichtlineare 
Effekte des gummigefederten Schienenrades abbilden. In seiner Arbeit ver-
gleicht er den Verschleiß und die Fahrdynamik von starren und gummigefe-
derten Eisenbahnrädern. Da hierfür vor allem die Querdynamik eine Rolle spielt, 
werden nur die Freiheitsgrade in y-Richtung und um die x- und z-Achse model-
liert. Seine Untersuchungen zeigen einen deutlichen Stoßabbau in Querrichtung 
und ein geringeres Niveau der Radquerkräfte im Bogen. Der Verschleiß von 
gummigefederten Rädern ist erst bei Bogenradien von 500 m und darunter 
tendenziell geringer.  
 
Ebenfalls haben sich KNOTHE [43] und KRETTEK [45, 46] mit dem Verhalten 
gummigefederter Räder beschäftigt. 
 
 
2.3 Eigenschaften von Elastomeren 
2.3.1 Aufbau von Elastomeren 
Elastomere besitzen vielfältige Anwendungsmöglichkeiten. Sie werden z.B. bei 
der Schalldämmung, der Schwingungsdämpfung sowie zur Federung eingesetzt. 
Der Aufbau des Materials ist sehr komplex [34, 48, 53]. In DIN 7724 [61] 
werden die Begriffe Elastomer, Vulkanisat, Gummi und Kautschuk festgelegt.  
 
Die Herstellung von Elastomeren erfolgt durch Mischung von Kautschuk und 
z.B. Ruß und anschließender Vulkanisation. Bei der Vulkanisation werden die 
Molekülketten durch Einbringen von Schwefel unter Wärmeeinwirkung mitein-
ander vernetzt. Durch die Zugabe von Ruß vor der Vulkanisation ergeben sich 
zusätzliche Verspannungen im Molekülnetzwerk, welche die Bewegung bei 
Lasteinwirkung behindern und dadurch die Steifigkeit und auch die Dämpfung 
des Materials erhöhen. 
 
 
2.3.2 Verhalten von Elastomeren 
2.3.2.1 Nichtlineares Spannungs-Dehnungsverhalten 
Elastomerbauteile besitzen bei einer großen Verformung ein nichtlineares Span-
nungs-Dehnungs-Verhalten. Bild 2.2 zeigt den Vorlauf der Kraft-Weg-Kurve für 
einen rechteckigen Probekörper bei quasistatischer Belastung. Es ist deutlich zu 
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erkennen, dass sich die Kraft und somit auch die Spannung progressiv verhalten. 
Dieses Verhalten muss von einem Materialmodell mit berücksichtigt werden.  
 
 
Bild 2.2: Nichtlineare Kraft-Weg-Kennlinie eines Elastomerprobekörpers 
 
 
2.3.2.2 Statische Hysterese 
Die statische Hysterese ist von der Frequenz der Beanspruchung unabhängig, 
d.h. auch bei sehr langsamen (quasistatischen) Belastungen tritt Energiedissipa-
tion auf. Bei diesem Hysteresetyp hängt die Kraftantwort von der Vorgeschichte 
und vom Vorzeichen der Verformungsgeschwindigkeit ab, aber nicht von deren 
Betrag. Ändert sich die Verformung nicht, so bleibt der Systemzustand erhalten. 
Relaxation oder Retardation treten nicht auf. Systeme mit statischer Hysterese 
haben ein so genanntes “perfektes Gedächtnis”. Bei monoton zunehmender oder 
abnehmender Beanspruchung bleibt der Einfluss zurückliegender Beanspru-
chungen vollständig erhalten. Deshalb ist eine von der Zeit unabhängige 
mathematische Beschreibung der statischen Hysterese möglich. Findet eine 
Richtungsumkehr der Beanspruchung statt, so können das Gedächtnis für Teile 
der Vorgeschichte oder die vollständige Vorgeschichte ausgelöscht werden. 
 
Bild 2.3 zeigt einen typischen Verlauf der Kraft-Weg-Kennlinie bei quasi-
statischer Belastung eines Elastomerlagers. 
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Bild 2.3: Quasistatische Hysterese eines Elastomerbauteils 
 
 
Auch andere nichtmetallische Werkstoffe können ausgeprägte statische Hystere-
seeffekte aufweisen; z. B. Faserverbundwerkstoffe, in denen zwischen Matrix 
und Fasern, die sich teilweise voneinander gelöst haben, innere Reibung auftritt.  
 
 
2.3.2.3 Amplitudenabhängigkeit 
Die oben beschriebenen Reibeffekte sind letztlich auch, aber nicht nur für die 
Amplitudenabhängigkeit verantwortlich, die sich alleine mittels der linearen 
Viskoelastizitätstheorie nicht erklären lässt. 
 
Mit kleiner werdender Amplitude verhält sich das Bauteil zunehmend steifer. 
Bei den meisten Bauteilen liegen die Hysteresen der kleineren Amplituden an 
den Umkehrpunkten an den größeren Amplituden an (Bild 2.4). 
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Bild 2.4: Amplitudenabhängigkeit des Elastomerlagers 
 
PAYNE [79-83] hat sich in den 60er Jahren ausführlich mit dem Einfluss der 
Amplitude auf die dynamische Steifigkeit von Elastomerlagern beschäftigt. Bild 
2.5 zeigt eine typische Abhängigkeit der dynamischen Steifigkeit von der Belas-
tungsamplitude für unterschiedliche Füllstoffgehalte. Es ist deutlich zu erken-
nen, dass mit zunehmendem Füllstoffgehalt die Steifigkeitszunahme mit sinken-
der Amplitude zunimmt.  
 
Bild 2.5: Dynamische Steifigkeit als Funktion der Amplitude einer 
Gummimischung für unterschiedliche Füllstoffgehalte [81] 
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PAYNE führte diese starke Amplitudenabhängigkeit auf den in nahezu jeder 
üblichen Mischung vorhandenen Füllstoff zurück (Bild 2.6). 
 
 
 
Bild 2.6: Qualitative Interpretation der Amplitudenabhängigkeit der 
dynamischen Steifigkeit nach PAYNE [82] 
 
 
2.3.2.4 Frequenzabhängigkeit des Materials 
Die viskoelastische Hysterese, welche jedoch nicht unabhängig von der 
statischen Hysterese zu sehen ist, ist von der Frequenz der Beanspruchung 
abhängig. Charakteristisch für Systeme mit viskoelastischer Hysterese sind 
Nachwirkungserscheinungen wie Relaxation und Retardation. Der Einfluss 
zurückliegender Beanspruchungen auf den jeweils aktuellen Zustand nimmt mit 
zunehmender Zeit ab (schwindendes Gedächtnis). Die Spannungs-Dehnungs-
Hysteresen rein viskoelastischer Werkstoffe degenerieren bei quasistatischen 
Belastungen zu Linien. Die Verlustarbeit strebt gegen Null. 
 
Mit zunehmender Frequenz nimmt im Allgemeinen die Steifigkeit des Materials 
zu. Auch die Dämpfung kann frequenzabhängig sein (Bild 2.7). Man spricht bei 
diesen dynamischen Hysteresen von einem viskoelastischen Materialverhalten. 
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Bild 2.7: Frequenzabhängigkeit der Hysterese 
 
 
2.3.3 Parameter zur Beschreibung der Eigenschaften von 
Hysteresen 
Die Behandlung von Hysterese-Schleifen aufgrund von viskoelastischen Materi-
aleigenschaften erfolgt nach DIN 53535 [67]. Diese Betrachtung ist auch auf 
nicht ellipsenförmige Hysteresen anwendbar, wenn nur die Grundharmonischen 
des Kraft- und des Wegsignals ausgewertet werden.  
 
In [10] ermittelt BETTEN mechanische Hysteresen rheologischer Körper und 
erhält bei Linearität (z.B. für den VOIGT-KELVIN- Körper) eine exakte Ellipse. 
Aus seinen Messungen an Gusswerkstoffen werden Abweichungen von dieser 
Idealform, insbesondere Knickpunkte an Lastumkehrstellen, deutlich, die auf 
physikalische Nichtlinearitäten schließen lassen [7, 9]. 
 
x 
F 
WD
W 
xˆ
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Bild 2.8: Hysterese bei linearer Viskoelastizität 
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Bei harmonischer Verzerrung eines Bauteils um einen Punkt der statischen 
Kennlinie 
 ( )* ˆ i tx t x e ω=  (2.1) 
und annähernd linear-viskoelastischem Verhalten gilt: 
 ( ) ( )* ˆ i tF t F e ω δ+=  (2.2) 
 
Mit δ als Verlustwinkel, der sich aus der Phasenverschiebung zwischen den 
komplexen Zeigern ( )*F t  und ( )*x t  ergibt. Für die komplexe Steifigkeit *k  
folgt damit: 
    ( ) ( )( )
( ) ( ) ( ) ( ) ( )** * ˆ ˆ cos sin ' ''ˆ ˆi
F t F F
k e i k ik
x xx t
δω ωω δ δ ω ω= = = + = + ; (2.3) 
mit 
 ( ) ( )ˆ' cos
ˆ
F
k
x
ωω δ=  (2.4) 
als der so genannten Speichersteifigkeit und  
 ( ) ( )ˆ'' sin
ˆ
F
k
x
ωω δ=  (2.5) 
als der so genannten Verluststeifigkeit.  
 
Der Betrag von *k  wird als dynamische Steifigkeit dynk  bezeichnet: 
 ( ) ( ) ( )* ˆ .
ˆdyn
F
k k
x
ωω ω= =  (2.6) 
 
Die relative Dämpfung ψ , auch Werkstoffdämpfung genannt [10], und der 
Verlustwinkel δ  stehen in folgendem Zusammenhang: 
 2 tanDW
W
ψ π δ= =  (2.7) 
 
Mit DW  als der Dämpfungsarbeit und W  als der elastischen Arbeit. 
Für den mechanischen Verlustfaktor D  erhält man: 
 ''tan
' 2
kD
k
ψδ π= = =  (2.8) 
 
Wie in Gleichung (2.6) und (2.8) zu sehen, sind die dynamische Steifigkeit und 
der Verlustfaktor nur abgeleitete Größen. Zur Identifizierung der Hysterese 
werden in dieser Arbeit somit die Speicher- und die Verluststeifigkeit verwen-
det. Diese Größen können auch direkt einer Feder- und einer Dämpferwirkung 
zugeordnet werden. 
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2.3.4 Mathematische Beschreibung gummielastischer 
Eigenschaften 
2.3.4.1 Hyperelastische Materialmodelle 
Der in Kapitel 2.3.2.1 erwähnte nichtlineare Spannungs-Dehnungs-Verlauf von 
Elastomeren kann mit Hilfe so genannter hyperelastischer Materialmodelle 
simuliert werden. Dieses Modell ist ein rein statisches Modell. Frequenz-
abhängige und amplitudenabhängige Eigenschaften können damit nicht be-
schrieben werden. Hyperelastische Materialmodelle werden häufig aus verschie-
denen Ansätzen der Formänderungsenergie W abgeleitet. MOONEY-RIVLIN [57] 
beschreibt die Formänderungsenergie als Funktion der Dehnungs-Invarianten 
des Verzerrungstensors (linker CAUCY-GREENSCHER Tensor). 
 
Ähnlich dem  MOONEY-RIVLIN-Modell, geht auch OGDEN von einer Beschrei-
bung der Formänderungsenergie aus. Die Verformung wird hierbei jedoch nicht 
durch Invarianten, sondern direkt durch die Verstreckungsverhältnisse λi 
beschrieben [76]. Ein weiteres hyperelastisches Materialmodell wurde von 
VALANIS und LANDEL entwickelt [112]. 
 
Im Gegensatz zu den vorherigen Modellen, die reine phänomenologische 
Modelle sind, verwendet das hyperelastische Materialmodell von ARRUDA-
BOYCE Parameter, die physikalisch interpretierbar sind [4]. Damit ist es im 
Gegensatz zu den rein phänomenologischen Modellen (z.B. MOONEY-RIVLIN 
und OGDEN) möglich, Parameter zu ermitteln, die das Verhalten auch bei 
unterschiedlichen Belastungszuständen genau beschreiben können. Das hyper-
elastische Materialmodell beruht dabei auf zwei physikalisch begründeten Para-
metern. Der erste Parameter ist der so genannte Gummimodul µ, welcher von 
der Kettendichte, der Boltzmannkonstanten und der Temperatur abhängt. Der 
zweite Parameter beschreibt die begrenzende Kettenausdehnung (strain locking 
stretch).  
 
Das Modell berücksichtigt dabei acht Ausrichtungen der Ketten im Raum, 
welche man sich, wie in Bild 2.9 gezeigt, vorstellen kann.  
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Bild 2.9: Acht-Ketten-Modell nach ARRUDA-BOYCE [4] 
 
Die Dehnung der Kette kann hierbei alleine über die erste Dehnungsinvariante 
1I  beschrieben werden: 
 1/ 21
1
3Kette
Iλ = . (2.9) 
 
Für die Formänderungsenergiehypothese aufgrund der LANGEVIN-Statisik gilt 
nach ARRUDA-BOYCE [4]: 
 
 ( )5 12 2
1
3i iii
i m
CW Iµ λ −== −∑ . (2.10) 
 
 
Mit: 
 1 2 3 4 5
1 1 11 19 519;  ;  ;  und 
2 20 1050 7000 673750
C C C C C= = = = =  . (2.11) 
 
Die Formänderungsenergie besitzt hierbei eine Dehnungsinvariante I1. µ kann 
als anfänglicher E-Modul interpretiert werden. Die zweite zu bestimmende 
Konstante λm steht für die endliche Dehnbarkeit der Kette. 
 
 
2.3.4.2 Linear viskoelastische Theorie 
Die Zusammenhänge zwischen Verzerrungs- und Spannungszuständen rein 
viskoelastischer Materialien (z.B. reiner Gummi) lassen sich im Allgemeinen in 
guter Näherung mit der Theorie der linearen Viskoelastizität beschreiben [28, 
115]. Technisch gebräuchliche Kautschukmischungen zeigen dagegen aufgrund 
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des Füllstoffgehaltes ein mehr oder weniger stark ausgeprägtes nichtlineares 
Werkstoffverhalten, wodurch die lineare Theorie nur näherungsweise anwend-
bar ist. 
 
Zur Beschreibung der viskoelastischen Eigenschaften benutzt man aus den 
Grundelementen Feder und Dämpfer aufgebaute rheologische Ersatzmodelle. 
Die einfachsten Modelle dieser Art sind die 2-Parameter-Modelle nach VOIGT-
KELVIN und MAXWELL (Bild 2.10). 
 
 
Bild 2.10: VOIGT-KELVIN-Element (linkes) MAXWELL-Element (rechts) 
 
 
Die Differentialgleichung für das MAXWELL-Element lautet: 
 
 2 2 1c x k x k x+ =? . (2.12) 
 
Bei einer harmonischen Sinuserregung ( )1 ˆ sinx x tω=  mit c kτ =  als der Relax-
ationszeit ergibt sich nach [115] die Speichersteifigkeit als Funktion der 
Frequenz zu 
 
          
2
22 2
ˆ ( ) 1 ( )'( ) cos
ˆ 1 ( )1 ( ) 1 tan
F kk k
x
ω τ ω τ ωω δ τ ωτ ω δ
⎛ ⎞= = =⎜ ⎟ ++ +⎝ ⎠
 (2.13) 
 
und die Verluststeifigkeit zu 
 
          22 2
ˆ ( ) tan"( ) sin
ˆ 1 ( )1 ( ) 1 tan
F kk k
x
ω τ ω δ τ ωω δ τ ωτ ω δ
⎛ ⎞= = =⎜ ⎟ ++ +⎝ ⎠
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Bild 2.11 zeigt die frequenzabhängigen Verläufe der Speichersteifigkeit k′  und 
der Verluststeifigkeit k′′  eines MAXWELL-Elements. Ähnliche Zusammenhänge 
findet man bei Betten [7, 9]. 
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Bild 2.11: Charakteristischer Verlauf eines MAXWELL-Elements als 
Funktion der Frequenz 
 
Verallgemeinert man die Beziehung für die Speicher- und Verluststeifigkeit 
eines MAXWELL-Elements auf eine Parallelschaltung aus n MAXWELL-Ele-
menten (generalisiertes MAXWELL-Element, bzw. MAXWELL-Kette [7, 9]) mit 
unterschiedlichen Federsteifigkeiten und Relaxationszeiten iτ  (i = 1, ..., n), so 
gelten folgende Zusammenhänge: 
 
 
2n
i
i 2
i 1 i
( )( )    
1 ( )
k k τ ωω τ ω=
′ = +∑  (2.15) 
und 
 
n
i
i 2
i 1 i
( )   
1 ( )
k k τ ωω τ ω=
′′ = +∑ . (2.16) 
 
 
 
Relaxationsversuch 
Der einfachste Versuch zur Bestimmung der viskoelastischen Modellparameter 
ist der Relaxationsversuch. Hierbei wird die Kraftantwort auf eine sprungförmig 
aufgebrachte und anschließend konstant gehaltene Verzerrung gemessen. Eine 
ideale Sprungfunktion (HEAVISIDE-Funktion [7]) ist versuchstechnisch nicht zu 
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realisieren, da die Verzerrung nur in einer endlichen Belastungszeit aufgebracht 
werden kann. 
 
Für die Beschreibung der viskoelastischen Effekte durch ein generalisiertes 
MAXWELL-Modell ergibt sich folgender Ansatz für das Relaxationsverhalten: 
 
 0
1
( ) i
t
m
i
i
F t x k e
τ−
=
= ∆ ∑ . (2.17) 
 
  
Mit 0x∆  als aufgebrachte Verzerrung, ik  als Federsteifigkeit und iτ  als Relaxa-
tionszeit der einzelnen MAXWELL-Elemente.  
 
Die Bestimmung der Parameter in Gl. (2.17) führt auf ein nichtlineares Approxi-
mationsproblem. 
 
Nach [2] treten bei der Auswertung von Relaxationsversuchen im Hinblick auf 
die Ermittlung der Modellparameter in (2.17) große versuchstechnische und 
numerische Schwierigkeiten auf. 
 
Der entscheidende Nachteil des Relaxationsversuches ist die Unsicherheit bei 
der Bestimmung kleiner Relaxationszeiten und die wichtige Tatsache, dass sich 
Relaxationszeiten, die kleiner als die Belastungszeit sind, daraus einfach nicht 
bestimmen lassen.  
 
AHRENS weist in seiner Arbeit [2] noch auf eine weitere Besonderheit bei der 
Parameterbestimmung aus Relaxationsversuchen hin. Die aus einer Relaxations-
kurve identifizierten Parameter bilden nur das Relaxationsverhalten sehr gut ab. 
Das Übertragen der Identifikationsergebnisse auf andere Zeitverläufe der Ver-
formung ist praktisch nicht möglich.  
 
Die Bestimmung der viskoelastischen Parameter aufgrund von Relaxations-
versuchen ist somit nur für langsame Belastungsverläufe geeignet, bei denen vor 
allem Relaxationsvorgänge interessieren. 
 
 
Harmonische Erregung 
Eine weitere Möglichkeit zur Bestimmung der Parameter des MAXWELL-
Modells ist die Approximation der Speicher- und Verluststeifigkeiten aufgrund 
einer harmonischen Erregung [115]. Dabei wird bei konstanter Amplitude die 
Frequenz in dem interessierenden Bereich schrittweise erhöht und die Speicher- 
und Verluststeifigkeit messtechnisch ermittelt.  
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Die experimentell ermittelten Verläufe von k′  und k′′  sollen durch die in Gl. 
(2.15) und (2.16) genannten Ansatzfunktionen bestmöglich approximiert 
werden. Bei Vorgabe von m (sinnvoll verteilten) Relaxationszeiten iτ  handelt es 
sich um eine Approximationsaufgabe mit zwei Zielfunktionen zur Bestimmung 
der Parameter ik  aus den Messwerten ( ) ( ), ,k kω ω ω⎡ ⎤′ ′′⎣ ⎦  .  
 
Bild 2.12 zeigt das Ergebnis einer solchen Approximation. 
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Tensorielle Darstellungen der linearen und nichtlinearen Viskoelastizitätstheorie 
und Viskoplastizitätstheorie findet man bei BETTEN [7, 9]. Ebenso sei auf die 
Dissertationen von LUDWIG [53] und LIN [51] hingewiesen. 
 
2.3.4.3 Nichtlineare Modelle 
Wie in Kapitel 2.3 beschrieben, besitzen Elastomerbauteile ein stark nicht-
lineares Verhalten. Die Effekte der statischen Hysterese und der Amplituden-
abhängigkeit können mit hyperelastischen Materialmodellen und der linearen 
Viskoelastizitätstheorie nicht erfasst werden. Aus diesem Grund wurden weitere 
Modelle entwickelt, die diese nichtlinearen Eigenschaften erfassen können.  
 
LAMBERTZ [48, 84] beschreibt ein eindimensionales phänomenologisches 
Modell, welches die Amplitudenabhängigkeit und die statische Hysterese mit 
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berücksichtigt. Sein Modell teilt sich dabei in die folgenden Grundeigenschaften 
auf: 
 
• Lineare Elastizität: Ein Teil der Verformungskennlinie wird analog einer 
linearen Feder als auslenkungsproportional angesehen. Bei größeren Ver-
formungen wird jedoch der lineare Bereich verlassen; in diesem Fall kann 
z.B. ein Polynom zur Beschreibung der Kennlinie verwendet werden. 
 
• Amplitudenabhängige Reibkraft: dieser Anteil beschreibt die Amplituden-
abhängigkeit, also letztlich den Effekt der einhüllenden Hysteresen, des 
Materials. LAMBERTZ beschreibt das Kraft-Verformungs-Verhalten über 
eine Logarithmusfunktion, welche von der Bewegungsrichtung abhängig 
ist.  
 
• Zeitabhängige Kraftabnahme: Der degressive Reibanteil der Kraft 
relaxiert mit der Zeit. Diese Abhängigkeit wird durch eine amplituden-
abhängige Relaxationsfunktion beschrieben. 
 
Das bei LAMBERTZ beschriebene eindimensionale Modell wird von LUDWIG [53] 
auf ein dreidimensionales erweitert. Dabei gilt diese tensorielle Verallge-
meinerung nur für den Fall von inkompressiblen Materialien. LUDWIG bindet 
das hergeleitete Stoffmodell in das FE-Programm ABAQUS ein. WEIDEMANN 
[120] verwendet das Stoffmodell von LAMBERTZ, um die nichtlinearen Bauteil-
eigenschaften von Elastomerelementen mit dem MKS-Programm SIMPACK 
beschreiben zu können. 
 
Eine Abwandlung des Stoffmodells von LAMBERTZ stellen PFEFFER und HOFER 
in [86] vor. Dabei wird das Verhalten des Materials in einen linearen und einen 
nichtlinearen Anteil aufgeteilt. Der nichtlineare amplitudenabhängige Reibkraft-
anteil wird hierbei im Gegensatz zu LAMBERTZ für den statischen Fall, also ohne 
viskoelastische Effekte, ermittelt. Der lineare Anteil des Modells beschreit zum 
einen die Elastizität des Materials. Zum anderen wird eine Kombination aus 
Feder- und Dämpferelementen verwendet, um die Frequenzabhängigkeit be-
schreiben zu können. Die Beschreibung der Frequenzabhängigkeit erfolgt hier-
bei nur linear. Von der Frequenz und der Amplitude abhängige Bauteileigen-
schaften können mit diesem Modell nicht beschrieben werden. Das Modell ist 
somit eine Kombination aus einem phänomenologischen und einem physika-
lischen Modell. 
 
Im Gegensatz dazu beschreibt KÜMMELEE [47] ein Modell, welches durch 
physikalische Parameter beschrieben werden kann. Zur Modellierung werden 
eine Feder, ein Dämpfer und ein COULOMBscher Reiber in Reihe geschaltet. Zur 
Modellierung der Amplitudenabhängigkeit schaltet KÜMMELEE mehrere dieser 
Elemente parallel. Die Ermittlung der Parameter der Feder und des Dämpfers 
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erfolgt dabei aufgrund von Sinusschwingungen mit einer konstanten Amplitude. 
Im Anschluss daran wird die Amplitude variiert, um die Parameter des 
COULOMBschen Reibers und somit die Amplitudenabhängigkeit ermitteln zu 
können.  
 
BERG [5] stellt ein Materialmodell vor, welches sich aus drei Anteilen zusam-
mensetzt: 
 
• Statische Kennlinie: mit einer linearen Feder wird die statische Steifigkeit 
abgebildet. 
 
• Statisches Reibmodell: die amplitudenabhängige statische Hysterese kann 
damit beschrieben werden 
 
• Ein MAXWELL-Element: dient zur Abbildung der frequenzabhängigen 
Eigenschaften des Bauteils. Die Feder und der Dämpfer sind hierbei 
linear. 
 
Nach KOLSCH [44] kann die statische Hysterese treffend mit Modellen beschrie-
ben werden, die COULOMBsche Reibelemente besitzen. Das bekannteste und am 
besten geeignete Modell dieser Art ist das so genannte diskrete MASING-Modell.  
 
Das diskrete MASING-Modell besteht aus einer Parallelschaltung von MASING-
Elementen und einer linearen elastischen Feder mit der Federsteifigkeit 0k . Als 
MASING-Element (auch als JENKIN-Element oder PRANDTL-Element bezeichnet)  
wird eine Reihenschaltung einer linearen elastischen Feder mit der Feder-
steifigkeit ik  und eines COULOMBschen Reibelements mit der Haftkraft iR  (i = 
1, ... , n) bezeichnet. Die Reibkraft ist konstant und gleich der Haftkraft. 
 
Bei einem diskreten MASING-Modell verkörpert der Verformungszustand der 
einzelnen MASING-Elemente das Gedächtnis der Vorgeschichte. Der jeweilige 
Verformungszustand kann als eine “innere Variable” des Rechenmodells auf-
gefasst werden. 
 
KOLSCH [44] stellt ausgehend vom diskreten MASING-Modell ein modifiziertes 
Rechenmodell mit inneren Variablen zur Beschreibung statischer Hysterese-
effekte vor. Dabei werden die Differentialgleichungen numerisch integriert. Bei 
dieser Vorgehensweise muss die Signum-Funktion durch eine Näherungslösung 
ersetzt werden, da diese wegen der unvermeidlichen Rundungsfehler niemals 
den Wert Null liefert, sondern zwischen den Werten +1 und -1 oszilliert, was zu 
Sprüngen in der rechten Seite des Gleichungssystems führen würde.  
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Die Knicke in den Hysteresekurven (Haft-Gleit-Übergang) gehen bei dieser 
Approximation verloren. Der Vorteil des guten numerischen Verhaltens (z. B. 
auch bei Strukturschwingungsberechnungen, wo die Knicke zusätzliche, physi-
kalisch sinnlose Eigenlösungen ergeben würden) wird infolge der Approxi-
mation durch den Nachteil einer Energiefreisetzung bei kleinen Zwischenent-
lastungen getrübt. Dieser Effekt widerspricht der Wirklichkeit. Durch Einfüh-
rung mehrerer innerer Variablen lassen sich diese Fehler verringern. 
 
Da in realen Systemen die Steifigkeiten und Haftkräfte häufig nichtlinear von 
den Verformungen abhängen, führt KOLSCH zusätzliche Verformungsabhängig-
keiten sowie freie Parameter ein und vergrößert damit die Anpassungsfähigkeit 
seines Rechenmodells. So gelingt ihm z. B. die Simulation des statischen Kraft-
Verformungs-Zusammenhangs eines Gummifederelements mit insgesamt 9 
Parametern.  
 
Geht man von einer endlichen Anzahl von MASING-Elementen zu unendlich 
vielen (infinitesimalen) Teilsträngen über, so gelangt man zum so genannten 
kontinuierlichen MASING-Modell. Für konstantes Vorzeichen der Verformungs-
geschwindigkeit sind die Hystereseäste dann nicht mehr Polygonzüge, sondern 
glatte Kurven. 
 
Das Bauteilmodell von WAHLE [115] besteht aus einer nichtlinearen Feder, 
einem kontinuierlichem MASING-Element und mehreren nichtlinearen MAX-
WELL-Elementen (Bild 2.13). 
 
Bild 2.13: Aufbau des Bauteilmodells nach WAHLE [115] 
 
 
Das Modell nach WAHLE teilt sich somit in die folgenden drei Grundeigen-
schaften auf: 
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• Nichtlineare Federsteifigkeit ( )0 xk : Das Polynom der nichtlinearen Feder-
steifigkeit dient zur Beschreibung der statischen Kennlinie und beschreibt 
somit den elastischen Anteil der Verformungskennlinie 
 
• Kontinuierliches MASING-Element: Das kontinuierliche MASING-Element 
dient zur Beschreibung der statischen Hysterese. Die Ermittlung dieser 
Parameter erfolgt dabei mit Hilfe der gemessenen statischen Hysteresen 
für verschiedene Amplituden. Eine vorspannungs- oder arbeitspunkt-
abhängige Reibkraft kann flexibel beschrieben werden. 
 
• MAXWELL-Elemente: Die MAXWELL-Elemente dienen zur Beschreibung 
der frequenzabhängigen Eigenschaften. Die Ermittlung der Parameter 
erfolgt dabei mit Hilfe der gemessenen Speicher- und Verluststeifigkeiten 
als Funktion der Frequenz. Wie Messungen gezeigt haben, können die 
viskoelastischen Eigenschaften in einem erheblichen Maße von der 
Frequenz abhängen. Die Steifigkeit der MAXWELL-Elemente wird dabei 
unter Berücksichtigung der Steifigkeitsveränderung der Grundkennlinie 
angepasst. Diese Betrachtung entspricht der Behandlung der Viskoelas-
tizität in führenden FE-Programmen. Zusätzlich kann die Amplituden-
abhängigkeit des viskoelastischen Materialverhaltens mit berücksichtigt 
werden. 
 
Des Weiteren gibt es noch vereinfachte Modelle, die jeweils auf Teile des 
Bauteilmodells von WAHLE zurückgreifen. SEDLAN und LION [52] verwenden 
z.B. eine Parallelschaltung aus einer nichtlinearen Feder und einem nicht-
linearen MAXWELL-Element, wobei im Gegensatz zum Modell nach WAHLE nur 
die die Feder und nicht die Dämpfungskonstante durch eine nichtlineare 
Funktion abgebildet werden. Das Modell nach SEDLAN/LION kann jedoch keine 
statischen Hysteresen beschreiben. MELJNIKOV [55] verwendet eine Parallel-
schaltung aus mehreren linearen MAXWELL-Elementen, einer nichtlinearen 
Feder und einem, im Gegensatz zum Modell von WAHLE, vereinfachten Reib-
modell. Das Modell kann somit keine von der Mittellage abhängigen 
dynamischen Effekte abbilden.  
 
Im Gegensatz zu den oben beschriebenen Modellen beruht das Modell von 
STEINWEGER und WELTIN [106, 107] auf einem mathematischen Ansatz. Die 
Bauteileigenschaften werden dabei mit einem Polynomansatz für Kraft und Weg 
abgebildet. Dieses Modell erlaubt keine Rückschlüsse auf die physikalischen 
Eigenschaften des Bauteils. 
 
In folgender Tabelle sind einige Bauteilmodelle zusammengefasst. Sie erhebt 
jedoch nicht den Anspruch der Vollständigkeit.  
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3. Parameterermittlung zur Eingabe in FE-Pro-
gramme 
 
Die meisten FE-Programme stellen hyperelastische und viskoelastische Mate-
rialmodelle zur Beschreibung der Eigenschaften von Gummilagern zur Ver-
fügung. Ziel dieser Arbeit ist es nicht, ein Materialmodell zu entwickeln, 
welches über eine Schnittstelle (Subroutine) eingebunden wird. Es sollen nur die 
standardmäßig zur Verfügung stehenden Modelle verwendet werden.  
 
Mit Hilfe des hyperelastischen Materialmodells wird der nichtlineare Span-
nungs-Dehnungsverlauf des Elastomers abgebildet. Zur Beschreibung des 
frequenzabhängigen Verhaltens verwendet man das in Kapitel 2 beschriebene 
MAXWELL-Element. In ABAQUS [1] wird dabei der E-Modul der MAXWELL-Ele-
mente auf die Grundsteifigkeit bezogen und bei zunehmender Verformung an 
die nichtlineare Spannungs-Dehnungskurve des hyperelastischen Materials 
angepasst. Somit kann die Mittellagenabhängigkeit des Materials mit modelliert 
werden. Die Standardmaterialmodelle in ABAQUS können keine statische Hys-
terese und kein amplitudenabhängiges Materialverhalten abbilden.   
 
 
3.1 Bestimmung der hyperelastischen Parameter 
Zur Bestimmung der hyperelastischen Parameter werden einfache Probekörper-
geometrien benötigt, bei denen man die gemessenen Kraft-Weg-Kurven direkt 
in Spannungs-Dehnungskurven umwandeln kann. Wie in [68] beschrieben, ist 
der Kompressionsmodul von Gummi abhängig vom Verhältnis aus freier zur 
gebundenen Oberfläche. Dieses Verhalten kann durch einen so genannten Form-
faktor erfasst werden. Damit die hyperelastischen Parameter dieses Verhalten 
berücksichtigen können, müssen verschiedene Versuchsaufbauten, mit unter-
schiedlichen Verhältnissen aus freier zu gebundener Oberfläche, verwendet 
werden. 
 
Folgende Versuchskonfigurationen wurden in diesem Fall berücksichtigt (Bild 
3.1): 
 
• Uniaxialer Versuch: Belastung in einer Richtung, alle anderen frei. 
• Biaxialer Versuch:  Belastung in einer Richtung, die Ausdehnung in der  
                                  zweiten Richtung wird unterbunden, die dritte Rich- 
                                  tung ist frei verformbar. Dieser Versuchsaufbau wird 
                                  in ABAQUS als pure shear Versuch bezeichnet. 
 
• Schubversuch:           Belastung in entgegengesetzter Richtung. 
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Bild 3.1: 
 uniaxialer                                 biaxialer                            Schubversuch 
Versuchsaubau       Versuchsaubau[87]      
 
Um den Einfluss der Probenkörpergeometrie auf das Spannungs-Dehnungs-
Verhalten zu reduzieren, wurden unterschiedliche Probekörpergeometrien ver-
wendet. 
 
Zur Begrenzung der Messdauer wurde der Weg innerhalb von 30 Sekunden 
aufgebracht. Um die Reibung zu minimieren, hat man ein mit Glycerin bestri-
chenes Glas als Reibpartner gewählt.   
 
 
 
3.2 Bestimmung der hyperelastischen Parameter mit 
Messungen 
Die Bestimmung der hyperelastischen Parameter erfolgt hierbei mit dem FE - 
Programm ABAQUS. Dazu wurden zum einen nur die uniaxialen Messwerte und 
zum anderen zusätzlich die biaxialen Messwerte (in ABAQUS als pure shear 
Messwerte bezeichnet) verwendet.  
 
Bild 3.2 zeigt einen Vergleich der gemessenen und mit ABAQUS berechneten 
Kraft-Weg-Verläufe des mittleren Probekörpers beim biaxialen Druckversuch. 
Dabei ist deutlich zu erkennen, dass zur Simulation von biaxialen Belastungen 
biaxiale Messwerte zur Bestimmung der hyperelastischen Parameter mit heran-
gezogen werden müssen, da sonst die Simulation sehr stark von der Messung 
abweichen kann (z.B. die rote durchgezogene Linie). 
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Bild 3.2: Vergleich der Kraft-Weg-Verläufe beim biaxialen Versuch für die 
jeweiligen hyperelastischen Parameter 
 
 
In Bild 3.3 ist der mit der FEM berechnete Kraft-Weg-Verlauf für den mittleren 
Probekörper bei uniaxialer Belastung dargestellt. Wie zu erkennen ist, wird die 
Abweichung zwischen Messung und Simulation bei zusätzlicher Verwendung 
der biaxialen (pure-shear) Messwerte nur unwesentlich schlechter, bzw. 
teilweise sogar besser. Es sollten somit bei allen nicht rein uniaxialen 
Belastungen biaxiale Messwerte zur Bestimmung der hyperelastischen Para-
meter mit herangezogen werden. Für weitere Probekörpergeometrien lässt sich 
die gleiche Tendenz feststellen. 
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Bild 3.3: Simulierter Kraft-Weg-Verlauf beim uniaxialen Versuch 
 
 
 
3.3 Bestimmung der viskoelastischen Parameter 
Bei den Elastomerelementen des gummigefederten Schienenrades treten sowohl 
langsame als auch schnelle Belastungen auf. Langsame Belastungen sind z.B. 
der Fertigungsvorgang des Schienenrades oder auch die Aufbringung der 
Gewichtslast des Fahrzeuges. Durch das Abrollen des Rades während der Fahrt 
erfährt der Elastomerkörper eine harmonische Erregung im höheren Frequenz-
bereich. 
 
Bei der Simulation der dynamischen Eigenschaften des Rades werden 
viskoelastische Parameter (PRONY-Parameter) benötigt, die das Verhalten 
sowohl im niederfrequenten als auch im höherfrequenten Bereich beschreiben 
können.  
 
Prinzipiell ist es möglich, die PRONY-Parameter mit Hilfe zwei verschiedener 
Versuche zu bestimmen (Kapitel 2). Wenn das Relaxieren des Bauteils von 
Bedeutung ist, sollten Relaxationsversuche zur Parameterermittlung herangezo-
gen werden. Höherfrequente harmonische Belastungen können jedoch mit den 
so approximierten PRONY-Parametern nicht mehr abgebildet werden. In diesem 
Fall sollten die in Abhängigkeit der Frequenz gemessenen Speicher- und 
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Verluststeifigkeiten zur Approximation der PRONY-Parameter herangezogen 
werden. 
 
Da wie oben erwähnt sowohl niederfrequente als auch höherfrequente Belas-
tungen auftreten können, werden die viskoelastischen Parameter in diesem Fall 
sowohl aufgrund von Relaxationsmessungen als auch durch harmonische Belas-
tung ermittelt. 
 
 
3.3.1 Relaxationsversuche 
Bei Relaxationsversuchen wird der Probekörper so schnell wie möglich 
verformt und der Weg anschließend konstant gehalten. Eine ideale Sprung-
funktion ist versuchstechnisch nicht zu realisieren, da die Verzerrung nur in 
einer endlichen Belastungszeit aufgebracht werden kann (Kapitel 2). 
 
Für die Beschreibung der viskoelastischen Effekte durch ein generalisiertes 
MAXWELL-Modell ergibt sich folgender Ansatz für das Relaxationsverhalten: 
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mit 0x∆  als aufgebrachte Verzerrung, ik  als Federsteifigkeit und iτ  als Relaxa-
tionszeiten der einzelnen MAXWELL-Elemente.  
 
Bei der Bestimmung der Parameter 0x  und iτ  handelt es sich um ein nicht-
lineares Approximationsproblem. 
 
Zur Eingabe der MAXWELL-Parameter in ABAQUS wird der E-Modul verwendet. 
Gleichung (3.1) kann dann wie folgt umgeschrieben werden: 
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mit 0ε∆  als aufgebrachter Dehnung und iE  als einzugebendem E-Modul (analog 
der Federsteifigkeit ik ). 
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3.3.2 Harmonische Erregung 
3.3.2.1 Messungen am Elastomerelement 
Der Versuchsaufbau zum Messen der Probekörper in uniaxialer Richtung ist für 
dynamische Messungen nicht geeignet, da die Reibkraft nicht ausreicht, den 
Probekörper bei dynamischer Belastung zu fixieren. Aus diesem Grund wurden 
hierfür die Elastomerelemente des zu untersuchenden Schienenrades verwendet 
(Bild 3.4). 
 
 
 
Bild 3.4: Elastomerelement des Schienenrades 
 
Das Elastomerelement wurde dabei in allen drei Richtungen bei verschiedenen 
Amplituden, Mittellagen und Frequenzen vermessen. Die Elastomerelemente 
sind dabei dem Einbauzustand entsprechend in radialer Richtung vorgespannt. 
 
Die Bilder 3.5 und 3.7 zeigen den Verlauf der Speicher- bzw. Verluststeifigkeit 
als Funktion der Frequenz für unterschiedliche Belastungsamplituden eines 
Elastomerelementes. Die Speichersteifigkeit verdoppelt sich fast für kleine 
Amplituden zwischen einer Frequenz von 0,03 und 80 Hz. Dieses Verhalten 
kann mit der linearen Viskoelastizitätstheorie modelliert werden. Die enorme 
Zunahme der Steifigkeit als Funktion der Amplitude kann jedoch mit der 
linearen Viskoelastizitätstheorie nicht abgebildet werden. Die Amplituden-
abhängigkeit bei der Verluststeifigkeit ist wie in Bild 3.6 zu sehen wesentlich 
geringer als bei der Speichersteifigkeit. Auch die Erhöhung der Verlust-
steifigkeit mit der Frequenz fällt wesentlich geringer aus als bei der Speicher-
steifigkeit.  
 
Da die nichtlinearen Effekte erheblich sind, muss das FE-Modell in der Lage 
sein, diese abbilden zu können, da sonst Fehler bis zum Faktor zwei in der 
Steifigkeit entstehen können. 
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Bild 3.5: Gemessener Verlauf der Speichersteifigkeit als Funktion der 
Frequenz für ein Elastomerelement bei verschiedenen Amplituden 
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Bild 3.6: Gemessener Verlauf der Verluststeifigkeit als Funktion der 
Frequenz für ein Elastomerelement bei verschiedenen Amplituden 
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3.3.2.2 Approximation der schnellen MAXWELL-Parameter 
Die Elastomerelemente von gummigefederten Rädern werden bei durch-
schnittlich beladenen Schienenfahrzeugen während der Fahrt um ca. 0,2 mm 
verformt. 
 
Zur Approximation der „schnellen“ MAXWELL-Parameter (geringe Abklingzeit) 
werden die gemessenen Speicher- und Verluststeifigkeiten des Elastomerele-
mentes in radialer Richtung bei dieser Amplitude verwendet. 
 
Da die beiden in Kapitel 3.3.1 ermittelten „langsamen“ MAXWELL-Elemente 
(langsame Abklingzeit) keinen Einfluss auf die Verluststeifigkeit beim dyna-
mischen Verhalten besitzen, muss nur die Speichersteifigkeit der Elemente mit 
berücksichtigt werden.  
 
Wie in Kapitel 2 beschrieben, gilt folgender Zusammenhang für die Speicher- 
und Verluststeifigkeit als Funktion der Frequenz: 
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Bei Vorgabe der Anzahl der MAXWELL-Elemente können durch eine nicht-
lineare Optimierung die Parameter ik  und iτ  approximiert werden. 
 
 
3.3.3 Modifikation der hyperelastischen Parameter 
Die Versuchszeit zur Aufbringung der Verformung für die Bestimmung der 
hyperelastischen Parameter beträgt 30 Sekunden. Ein Vergleich mit Messungen, 
bei denen die Kraft nach 6 Stunden (rote Punkte in Bild 3.7) abgelesen wurde, 
zeigt, dass die viskoelastischen Einflüsse dabei nicht vernachlässigbar sind. 
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Bild 3.7: Einfluss der Verfahrgeschwindigkeit auf das Kraft-Weg-Verhalten 
 
Mit dem FE-Modell des gummigefederten Schienenrades sollen auch Relaxa-
tionsvorgänge über eine lange Zeit simuliert werden. So will man das „Setzen“ 
der Elastomerelemente nach dem Fertigungsvorgang simulieren können. Mit 
den ermittelten hyperelastischen Parametern ist dies nicht möglich, da bei den 
gemessenen Spannungs-Dehnungs-Verläufen zur Bestimmung der Parameter die 
viskoelastischen Effekte noch nicht vollständig abgeklungen sind. Für 
hyperelastische Parameter ohne Viskoelastizitätseinfluss müsste die Verfahr-
geschwindigkeit sehr langsam gewählt werden, was aufgrund der umfangreichen 
Messreihen (uniaxialer-, biaxialer- und Schub-Versuch für die jeweiligen Probe-
körpergeometrien) zu einem kaum zu bewältigenden Messaufwand führen 
würde. Es soll daher ein Verfahren entwickelt werden, mit dem es möglich ist, 
hyperelastische Parameter ohne Viskoelastizitätseinfluss aufgrund der gemes-
senen Spannungs-Dehnungs-Verläufe mit Viskoelastizitätseinfluss und den ge-
messenen Relaxationsversuchen zu ermitteln. Hierzu verwendet man das FE-
Programm ABAQUS.  
 
In einem ersten Schritt werden zu den ermittelten hyperelastischen Parametern, 
welche noch den Viskoelastizitätseinfluss besitzen, die viskoelastischen Para-
meter (PRONY-Parameter) hinzugefügt. Mit diesem Materialmodell wird der uni-
axiale Druckversuch des kleinen Probekörpers nachgefahren (rote durchge-
zogene Linie Bild 3.8). Es ergeben sich hierbei größere Kräfte als mit dem 
Modell ohne PRONY-Parameter (rote gestrichelte Linie). Die hyperelastischen 
Parameter werden nun so lange angepasst, bis der Kraft-Weg-Verlauf dem des 
Verlaufs mit den hyperelastischen Parametern inklusive Viskoelastizität ent-
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spricht (grüne durchgezogene Linie). Die grüne gestrichelte Linie zeigt den 
Kraft-Weg-Verlauf mit den hyperelastischen Parametern ohne Viskoelastizitäts-
einfluss und ohne PRONY-Parameter. 
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Bild 3.8: Bestimmung der PRONY-Parameter ohne Viskoelastizitätseinfluss 
 
 
Zur Kontrolle der neuen hyperelastischen Werte und PRONY-Parameter werden 
die Messwerte aus dem Langzeitversuch herangezogen und mit der FE-Rech-
nung verglichen. Diese Parameter bilden das Langzeitverhalten wesentlich ge-
nauer ab (Bild 3.9). 
 
Mit diesem Verfahren kann man somit hyperelastische Parameter mit einem 
relativ geringen Messaufwand ermitteln.  
 
Die Spannungsdehnungsverläufe können dabei inklusive dem Einfluss der 
Viskoelastizität gemessen werden, was eine höhere Verfahrgeschwindigkeit 
erlaubt. Zusätzlich wird nur noch eine Relaxationsmessung benötigt, mit deren 
Hilfe man die langsam abklingenden MAXWELL-Parameter berechnet. 
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Bild 3.9: Vergleich Messung – Rechnung uniaxialer Druckversuch bei 
quasistatischer Belastung 
 
 
3.4 Amplitudenabhängigkeit des Elastomerwerkstoffes 
Die Steifigkeit des verwendeten Elastomerwerkstoffs besitzt eine starke Ampli-
tudenabhängigkeit. Mit kleiner werdender Amplitude steigt für den verwendeten 
Werkstoff die Steifigkeit auf ein Vielfaches an. Dieses amplitudenabhängige 
Verhalten muss bei dem Simulationsmodell mit berücksichtigt werden. Mes-
sungen zeigen, dass mit kleiner werdender Amplitude die Steigung der Hyste-
rese und somit die Steifigkeit des Elastomerelementes größer wird (Bild 3.10). 
 
Zur Bestimmung der Amplitudenabhängigkeit werden gemessene quasistatische 
Hysteresen herangezogen, wobei als Bezugsgröße die Steifigkeit des Systems 
bei sehr großer Amplitude benötigt wird. Dazu verfährt man das Elastomer-
element in radialer Richtung über den Einbauzustand hinaus. Die Steigung der 
Kraft-Weg-Kennlinie im Einbauzustand ist dann die Referenzsteifigkeit des 
Elastomerelementes in radialer Richtung bei Einbaulage.  
 
Bild 3.11 zeigt den Quotienten aus Steifigkeit bei der aktuellen Amplitude zur 
Steifigkeit bei der größten gemessenen Amplitude. 
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Bild 3.10: Quasistatische Hysteresen des Elastomerelementes 
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Bild 3.11: Amplitudenabhängigkeit des Elastomerwerkstoffes 
 
 
Die Veränderung der Amplitudenabhängigkeit als Funktion der Frequenz und 
der Mittellage kann vernachlässigt werden, da diese Effekte von untergeordneter 
Bedeutung sind. 
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Amplitudenabhängige Effekte können in dem FE-Programm ABAQUS nur über 
eine in FORTRAN geschriebene Subroutine des Materialmodells oder über den 
Umweg der Temperatur beschrieben werden. Hierbei wurde der Umweg über 
die Temperatur gewählt, um einen Weg aufzuzeigen, wie man ohne Program-
mierung eines Materialmodells amplitudenabhängiges Materialverhalten mit der 
FE-Methode abbilden kann. 
 
Bei der Simulation des Fertigungsvorganges des gummigefederten Rades treten 
andere Amplituden als bei der nachfolgenden dynamischen Belastung auf. Die 
Materialdaten der Elastomerelemente müssen somit während der Simulation 
verändert werden können. Dies ist in ABAQUS jedoch nicht direkt möglich. Die 
einzige Option, bei der während der Simulation Materialparameter verändert 
werden können, sind temperaturabhängige Eigenschaften, wobei diese linear 
sein müssen. Die Amplitudenabhängigkeit kann somit durch eine „Temperatur-
abhängigkeit" beschrieben werden, wobei die Temperatur in diesem Fall nicht 
für eine reale Temperatur sondern für eine Amplitude der Belastung der Elasto-
merbauteile steht. Da dies nur für lineare Materialmodelle möglich ist, wird nur 
der Unterschied der Steifigkeit der Belastung bei „unendlicher“ Amplitude zur 
auftretenden Amplitude über ein amplitudenabhängiges (temperaturabhängiges) 
Verhalten beschrieben. Die Eigenschaften der Elastomerbauteile bei sehr großer 
Amplitude besitzen dabei hyperelastisches und viskoelastisches Material-
verhalten. 
 
Zur Beschreibung des amplitudenabhängigen Verhaltens werden den Elementen 
des Elastomerbauteils nun zusätzliche Elemente parallel geschaltet, die das 
amplitudenabhängige (temperaturabhängige) Verhalten beschreiben sollen. Da 
die Abhängigkeit von der Temperatur nur für lineare Elastizität gilt, müssen die 
hyperelastischen Parameter näherungsweise in einen E-Modul umgerechnet 
werden. Der entstehende Fehler ist gering, da diese Linearisierung nur für die 
Amplitudenabhängigkeit gilt und man sich bei kleinen Amplituden auch bei 
Elastomerbauteilen noch annähernd im linearen Bereich befindet. Die Tempe-
ratur wird dem Elastomerbauteil global zugewiesen, d.h. die auftretende Ampli-
tude muss vor der Rechnung bekannt sein. Jeder Temperatur wird gedanklich 
eine Amplitude zugewiesen, so entspricht eine Temperatur von 450 Grad einer 
Amplitude von 0,45 mm. Man hat damit die Möglichkeit, auch ohne ein komp-
liziertes Materialmodell, die Amplitudenabhängigkeit zu beschreiben. Aller-
dings muss schon vor der Berechnung bekannt sein, welche Amplituden auftre-
ten werden. Da die Verformung des FE-Modells aber über eine Wegvorgabe und 
nicht über eine Kraftvorgabe erfolgt, ist diese Vorgehensweise gerechtfertigt, 
zumal nur harmonische Belastungen mit eindeutig definierter Amplitude auf-
gegeben werden. 
 
Während des Verfahrens des Bauteils in den Einbauzustand muss die Zunahme 
der Steifigkeit aufgrund der Amplitudenabhängigkeit ausgeschaltet werden. Da 
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die Elemente zur Beschreibung der Amplitudenabhängigkeit bei den anschlie-
ßenden harmonischen Belastungen bereits verformt sind und diese bei Zuschal-
ten der Amplitudenabhängigkeit zu einem Kraftsprung führen würden, müssen 
die Dehnungen der amplitudenabhängigen Elemente im Anschluss an die Simu-
lation des Fertigungsvorgangs zu Null gesetzt werden.  
 
Der Zusammenhang zwischen den MOONEY-RIVLIN-Parametern und einem 
linerarisierten E-Modul kann näherungsweise folgendermaßen ermittelt werden: 
 
 ( )10 016ElastomerE C C≈ + . (3.5) 
 
Der amplitudenabhängige E-Modul ergibt sich somit zu: 
 
 1AmplitudeAmplitude Elastomer
Amplitude
K
E E
K ∞
⎛ ⎞= −⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠
. (3.6) 
 
Mit zunehmender Steifigkeit wird bei gleich bleibender Verluststeifigkeit der 
Verlustwinkel geringer, da gilt: 
 tan k
k
δ ′′= ′ . (3.7) 
 
Mit: 
δ  Verlustwinkel 
k′  Speichersteifigkeit 
  k′′  Verluststeifigkeit 
 
Um den Verlustwinkel nicht zu verändern, werden den zusätzlichen Elementen 
mit den temperaturabhängigen E-Modulen die dem ursprünglichen Material 
entsprechenden viskoelastischen Parameter zugeordnet.  
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4. Messungen am gummigefederten Schienenrad 
 
Zur Kontrolle der FE Simulationsmodelle des gummigefederten Schienenrades 
werden Messungen an einem Rad durchgeführt. Mit den vorhandenen Prüf-
maschinen konnte man nur stehende Räder in einer Richtung messen. Der 
Einfluss der Drehgeschwindigkeit muss dann nachfolgend mit den Simulations-
modellen erfasst werden. Die gemessenen Steifigkeiten und Dämpfungen bei 
verschiedenen Frequenzen, Mittellagen und Amplituden dienen dabei zur Veri-
fikation der FE-Modelle. Einfluss auf den Fahrkomfort haben vor allem die 
radialen und die axialen Eigenschaften des Rades, weshalb diese zwei Rich-
tungen untersucht wurden. 
 
4.1 Radiale Richtung 
Da es nicht möglich ist, den Prüfrahmen so steif zu konstruieren, dass seine 
Verformung vernachlässigbar gegenüber der Verformung des Rades ist, wird der 
Relativweg direkt zwischen Radreifen und Radscheibe gemessen. Der Prüfrah-
men ist dabei so konstruiert, dass die Eigenfrequenzen weit oberhalb der Erre-
gungsfrequenzen liegen. So spielt die Nachgiebigkeit des Prüfaufbaus bei den 
gemessenen Kraft-Weg-Kurven keine Rolle (Bild 4.1). 
 
 
 
Bild 4.1: Versuchsaufbau zur Messung des gummigefederten Schienenrades 
in radialer Richtung 
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Die Steigung der gemessenen quasistatischen Hysteresen und somit auch die 
Steifigkeit des Rades nimmt mit geringer werdender Amplitude zu (Bild 4.2). 
Das System zeigt somit ein stark nichtlineares Verhalten. Diese Nichtlinearität 
wird durch die Elastomerelemente im gummigefederten Schienenrad hervor-
gerufen. 
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Bild 4.2: Gemessene quasistatische Hysteresen bei unterschiedlicher 
Amplitude 
 
 
4.2 Axiale Richtung 
Zum Messen der axialen Richtung wurde speziell ein Prüfrahmen konstruiert 
und gefertigt (Bild 4.3). Damit die Nachgiebigkeit des Prüfrahmens keine Rolle 
spielt, wird auch hier direkt der Relativweg zwischen Radscheibe und Radreifen 
gemessen. Außerdem liegt auch hier die Erregungsfrequenz weit unterhalb der 
Eigenfrequenz des Prüfrahmens. 
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Bild 4.3: Versuchsaufbau zur Messung der axialen Richtung 
 
Bild 4.4 zeigt einige gemessene quasistatische Hysteresen. Auch hier sind die 
für Elastomerelemente typischen nichtlinearen Effekte (Amplitudenabhängig-
keit) deutlich zu erkennen. 
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Bild 4.4: Gemessene quasistatische Hysteresen des Rades in axialer 
Richtung 
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5. Näherungsrechnung zur Bestimmung der Steifig-
keiten des Rades 
 
Zur Kontrolle der Messungen und FE-Rechnungen ist es wichtig, mit Hilfe von 
Näherungsformeln die Steifigkeit des Rades abschätzen zu können. Zusätzlich 
hat man mit den in diesem Kapitel hergeleiteten Zusammenhängen die 
Möglichkeit, für ein neu zu entwickelndes gummigefedertes Rad die Parameter 
der Elastomerlager und des Radreifens hinsichtlich der gewünschten Steifigkeit 
auszulegen.  
 
Der Radreifen besitzt gegenüber der Welle 6 Freiheitsgrade (Translationen 
bezüglich der x-, y- und z-Achse; Rotationen um die x-, y- und z-Achse). Die 
Steifigkeit des gesamten Rades kann mit Hilfe der gemessenen Kenndaten eines 
einzelnen Elastomerelementes näherungsweise berechnet werden. Im Folgenden 
werden die Formeln für die jeweiligen Richtungen hergeleitet. 
 
 
5.1 Steifigkeit des Rades in axialer Richtung  
 
Bei der Translation des Radreifens in y-Richtung (axiale 
Richtung) sind alle Elastomerelemente parallel geschal-
tet.  
 
Die Steifigkeit des Rades in axialer Richtung ergibt sich 
somit zu: 
gesTransY axk N k= ⋅                                                         (5.1) 
 
Die mit dieser Formel berechnete Steifigkeit liegt ca.  
10 % oberhalb der gemessenen Speichersteifigkeit. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Y-Richtung
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Z- bzw. X-
Richtung
 
5.2 Steifigkeit des Rades in radialer Richtung  
5.2.1 Abschätzung der radialen Steifigkeit 
 
Bei der Verschiebung des Radreifens in z- bzw. x-Richtung 
werden die Elastomerelemente in radialer und tangentialer 
Richtung verformt. Dabei erfährt jedes Element eine Kom-
bination von Verformungen in radialer und tangentialer 
Richtung. Die Nachgiebigkeit des Radreifens wird dabei in 
einer ersten Näherung vernachlässigt. Für die radiale Stei-
figkeit des gesamten Rades in radialer Richtung lautet die 
Formel zur: 
2 2
1 1
1 1cos sin
2 2 
N N
gesTz rad tang
n n
n nk k kα απ π= =
− −⎛ ⎞ ⎛ ⎞= +⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠ ⎝ ⎠∑ ∑     (5.2) 
 
wobei α  für den Winkel zwischen dem Elastomerelement 
und der z-Achse steht. 
 
Durch Einsetzen der Winkel erhält man auch: 
( )
2gesTz rad tang
Nk k k= + .                                               (5.3) 
 
Die mit dieser Näherungsformel berechnete Steifigkeit liegt 
etwa 30% über der gemessenen. Es ist somit anzunehmen, 
dass die Elastizität des Radreifens doch eine größere Rolle 
spielt. 
 
5.2.2 Radiale Steifigkeit unter Berücksichtigung der elastischen 
Eigenschaften des Radreifens 
 
Im Folgenden soll mit Hilfe der Energiemethode die Steifigkeit des Rades in 
radialer Richtung näherungsweise berechnet werden. 
 
Es wurden folgende Vereinfachungen gewählt: 
 
• Der Radius sei sehr viel größer als die Dicke des Radreifens. Beim 
gummigefederten Rad ist das Verhältnis der beiden ungefähr 7. 
• Die Elastomerelemente besitzen eine lineare Steifigkeit. 
• Eine Verformungsfunktion des Radreifens in tangentialer und radialer 
Richtung wird möglichst realitätsnah angenommen. 
• Die Radscheibe sei näherungsweise starr. 
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Unter diesen Voraussetzungen kann die Steifigkeit mit dem Prinzip vom 
Minimum des Gesamtpotentials [8] berechnet werden. Dabei werden die in 
den Energieintegralen auftretenden unbekannten Feldgrößen (z.B. Verschie-
bungen) durch Ansatzfunktionen approximiert. Die Gleichgewichtsbedingungen 
sind nicht mehr exakt in jedem Punkt erfüllt, sondern nur noch im Mittel, d.h. 
integriert über das betrachtete Gebiet und seine Berandung.  
 
Das Gesamtpotential setzt sich dabei aus der Verzerrungsenergie des Systems 
und dem Potential aller äußeren Lasten zusammen. Das Potential für eine 
Punktlast lautet dabei: 
 a P uΠ = − . (5.4) 
 
Durch das negative Vorzeichen kommt zum Ausdruck, dass die Kraft P ihre 
Fähigkeit verliert, Arbeit zu verrichten. Hierbei ist zu beachten, dass die äußere 
Last P während der Verschiebung in voller Größe wirksam ist und nicht erst mit 
der Verschiebung aufgebaut wird.  
 
Anstelle des Prinzips vom stationären Wert des Gesamtpotentials kann die 
Arbeit einer mit der Verformung anwachsenden äußeren Last der gespeicherten 
Formänderungsenergie gleichgesetzt werden (Arbeitssatz). Gegenüber dem 
Arbeitssatz, der nur eine Gleichung liefert, bietet das Prinzip vom stationären 
Wert des Gesamtpotentials bei Systemen mit mehreren Freiheitsgraden große 
Vorteile, da die unbekannten Zustandsgrößen ermittelt werden können. 
 
Mit dem Prinzip vom Minimum der Gesamtenergie  
 Minimumwϕ⎡ ⎤Π =⎣ ⎦  (5.5) 
mit  
 
wϕ  als der Verformung in Abhängigkeit vom Winkel ϕ  
 
können mit Hilfe der Variation 
 0δΠ =  (5.6) 
bzw. aus 
 0
ic
∂Π =∂  (5.7) 
 
die Konstanten iC  der Verformungsfunktion bestimmt werden. 
 
Bei der Verformung des gummigefederten Schienenrades sind folgende Ener-
gien beteiligt: 
BiegeRrU   Biegeenergie des Radreifens 
LängsRrU   Energie aufgrund der Längsdehnung des Radreifens 
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FederradU  Verformungsenergie der Elastomerelemente in radialer   
Richtung 
tanFederU  Verformungsenergie der Elastomerelemente in tangentialer  
Richtung 
KraftU     Potential durch die äußere Kraft F 
 
Die Gesamtenergie des gummigefederten Schienenrades bei einer radialen 
Punktlast ist somit: 
 tanBiegeRr LängsRr Federrad Feder Kraftw U U U U Uϕ⎡ ⎤Π = + + + +⎣ ⎦ . (5.8) 
 
Für die Biegeenergie eines Balkens gilt nach [109] allgemein: 
 
2
0 2
l
Biege
MU dx
EI
= ∫ . (5.9) 
  
Mit EI=konst. und 0dx R dϕ=  ergibt sich somit die Biegeenergie des Radreifens 
zu: 
 
2
20
02
BiegeRr
RU M d
EI
π
ϕ= ∫ . (5.10) 
 
Dabei ist das Biegemoment M  proportional zur Krümmungsänderung [109]: 
 0
M
EI
ρ ρ− = ± . (5.11) 
  
Mit 
 0
0
1
R
ρ = . (5.12) 
 
Der Radius ist dabei vom Winkel ϕ  abhängig. 
 
Mit w(ϕ) als radiale Verformung des Radreifens kann für den Radius in 
Abhängigkeit vom Winkel ϕ  geschrieben werden: 
 ( ) ( )0r R wϕ ϕ= + . (5.13) 
 
Für die Krümmung gilt: 
 ( ) ( )32
2 2
2 2
2r r rr
r r
ρ ϕ ′ ′′+ −=
′+
. (5.14) 
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Bei der Berechnung der Krümmung ist zu beachten, dass w  und w′  kleine 
Größen sind, so dass ihre Produkte und höhere Potenzen vernachlässigt werden 
können. Demnach erhält man mit Gl. (5.13): 
 
 ( )22 2 2 20 0 0 0 02 2r R w R R w w R R w= + = + + ≈ + , (5.15) 
 2 2 0r w′ ′= ≈ , (5.16) 
 0 0rr R w ww R w′′ ′′ ′′ ′′= + ≈ , (5.17) 
 ( )322 2 3 3 2 2 3 3 20 0 0 0 03 3 3r r r R R w R w w R R w′+ ≈ = + + + ≈ + . (5.18) 
 
Damit folgt aus Gl. (5.14): 
 ( )
12
0 0 0
3 2 2 2
0 00 0 0 0
2 1 2 1 3
3
R R w R w w w w
R RR R w R R
ρ ϕ
−⎛ ⎞⎛ ⎞′′ ′′+ += = + − +⎜ ⎟⎜ ⎟+ ⎝ ⎠⎝ ⎠
. (5.19) 
 
Für 
0
1w
R
?  kann näherungsweise geschrieben werden: 
 ( ) 2 2
0 00 0
1 2 1 3w w w
R RR R
ρ ϕ ⎛ ⎞ ⎛ ⎞′′≈ + − ⋅ −⎜ ⎟ ⎜ ⎟⎝ ⎠⎝ ⎠
; (5.20) 
 
also nach Weglassen der kleinen Größen höherer Ordnung 
 ( 0;  0;  0;  0;  0;  0  N N Nw w w w w w w w w′ ′′ ′′ ′ ′ ′′≈ ≈ ≈ ⋅ ≈ ⋅ ≈ ⋅ ≈ für N>1): 
 2 2
0 0 0
1 w w
R R R
ρ ′′= − − . (5.21) 
 
Setzt man nun Gl. (5.21) und (5.12) in (5.11) ein, ergibt sich der folgende 
Zusammenhang: 
( )0 0 02
0
1 MR R w w
EIR
ρ ρ ′′− = − + + = ± . 
 
Somit lautet die Beziehung für M: 
 ( )2
0
EIM w w
R
′′= + . (5.22) 
 
Die Formänderungsenergie nach Gl. (5.10) kann mit Gl. (5.22)  in der folgenden 
Form umgeschrieben werden: 
 ( )2 23
0 02
BiegeRr
EIU w w d
R
π
ϕ′′= +∫ . (5.23) 
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Die Formänderungsenergie eines Zugstabs lautet: 
 
0 2
l
Längs x
EAU dxε= ∫ . (5.24) 
   
Für den Radreifen kann die Formänderungsenergie für EA=konst. folgender-
maßen umgeformt werden: 
 
2
1
02
0
LängsRr lU EAR d
π
ε ϕ= ∫ . (5.25)   
 
Zur Bestimmung der Energien der Elastomerfedern wird eine auf den Umfang 
bezogene Steifigkeit der Federn in radialer Richtung benötigt: 
 
2
rad
rad
i
k
k
Rϕ π=
∑ . (5.26) 
   
Analog gilt für die Federsteifigkeit in tangentialer Richtung: 
 tantan 2 i
k
k
Rϕ π=
∑ . (5.27) 
   
 
Die potentiellen Energien der Federn lauten demnach: 
 
2
21
2
0
Federrad rad i radU k R w d
π
ϕ ϕ= ∫  (5.28) 
und 
 
2
21
tan tan tan2
0
Feder iU k R w d
π
ϕ ϕ= ∫ . (5.29)  
 
Das Potential durch die äußere Kraft F ist: 
 ( )0KraftU F w= − . (5.30)    
 
Bild 5.1 zeigt die qualitative Verformung des Radreifens bei einer Punktlast in 
radialer Richtung. 
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Bild 5.1: Qualitative Verformung des Radreifens 
 
 
Die radiale Verformung des Radreifens setzt sich dabei aus drei Anteilen 
zusammen. Der erste ergibt sich aus der Dehnung des Radreifens durch das 
Vorspannen der Elastomerelemente. Der zweite beschreibt die Starrkörper-
bewegung des Radreifens. Zusätzlich wird die elastische Verformung des Rad-
reifens über einen Term zweiter Ordnung mitberücksichtigt.  
 
Die Biegelinie des Radreifens lautet somit: 
 
 ( ) 1 2 3cos cos2w c c cϕ ϕ ϕ= − − . (5.31)   
 
Dabei ist 1c  die Verformung des Radreifens aufgrund der Vorspannung der 
Federelemente in radialer Richtung.  
 
Die zweite Ableitung der Verformung des Radreifens lautet demnach: 
 
 ( ) 2 3cos 4 cos2w c cϕ ϕ ϕ′′ = + . (5.32)   
 
Bei der Längsdehnung des Radreifens wird nur der Anteil berücksichtigt, der 
sich aus der Vorspannung der Federn ergibt, da die anderen Terme vernach-
lässigbar klein sind: 
 1
0
l
c
R
ε = . (5.33) 
   
ϕ
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Die radiale Verformung der Federn ist: 
 
 1 2 3cos cos2Federrad Fw s c c cϕ ϕ= − + − − . (5.34) 
   
Dabei ist Fs  die Vorspannung der Federelemente aufgrund des Herstellungs-
prozesses. 
 
Da die Federsteifigkeit der Elastomerelemente in tangentialer Richtung wesent-
lich kleiner als die in radialer Richtung ist, wird für die tangentiale Ver-
schiebung vereinfachend nur die Starrköperverformung des Radreifens berück-
sichtigt. Die tangentiale Verformung der Feder wird somit wie folgt ange-
nommen: 
 tan 2 sinFederw c ϕ= . (5.35) 
  
 
Biegeformänderungsenergie des Radreifens: 
 
Aus Gl. (5.23) mit den Gleichungen (5.31) und (5.32) folgt: 
 ( )21 33
0 0
3 cos2BiegeRr
EIU c c d
R
π
ϕ ϕ= +∫  (5.36) 
 
bzw. 
( )2 2 21 1 3 33
0 0
6 cos2 9 cos 2BiegeRr
EIU c c c c d
R
π
ϕ ϕ ϕ= + +∫ . 
 
Leitet man nach den Unbekannten c1, c2 und c3 ab, erhält man die folgenden 
Gleichungen: 
                           ( )1 33
1 0 0
2 3 cos2BiegeRr
U EI c c d
c R
π
ϕ ϕ∂ = +∂ ∫  
                 ⇒  
                           13
1 0
2BiegeRrU EI c
c R
π∂ =∂   (5.37) 
  
                           
2
0BiegeRr
U
c
∂ =∂   (5.38) 
                           ( )21 33
3 0 0
2 3 cos2 9 cos 2BiegeRr
U EI c c d
c R
π
ϕ ϕ ϕ∂ = +∂ ∫  
 
mit  
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 12 0
0
cos2 sin 2 0d
π πϕ ϕ ϕ= =∫  (5.39) 
und 
 2 12 4 0
0
cos 2 sin 4
2
d
π πϕ πϕ ϕ ϕ= + =∫  (5.40) 
 
⇒  
 33
3 0
9BiegeRrU EI c
c R
π∂ =∂ . (5.41) 
  
 
Längsdehnungsformänderungsenergie des Radreifens: 
 
Aus Gl. (5.25) mit (5.33) folgt: 
2
2
13
0 0
LängsRr
EAU c d
R
π
ϕ= ∫  
⇒  
 1
1 0
2LängsRrU EA c
c R
π∂ =∂  (5.42) 
  
                                                
2
0LängsRr
U
c
∂ =∂  (5.43) 
  
                                                
3
0LängsRr
U
c
∂ =∂  (5.44)    
 
 
 
Potential der Elastomerelemente in radialer Richtung:  
 
Aus Gl. (5.28) mit (5.34) folgt: 
( )2 21 1 2 32
0
cos cos2Federrad rad i FU k R s c c c d
π
ϕ ϕ ϕ ϕ= − + − −∫  
 
( )1 2 3
1 0
2 cos cos2Federrad rad i F
U k R s c c c d
c
π
ϕ ϕ ϕ ϕ∂ = − + − −∂ ∫  
⇒  
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 ( )1
1
2Federrad rad i F
U k R s c
c ϕ
π∂ = − +∂  (5.45) 
  
( )21 2 3
2 0
2 cos cos cos cos cos2Federrad rad i F
U k R s c c c d
c
π
ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ∂ = − + +∂ ∫  
mit 
 2 12 2 0
0
cos sin 2
2
d
π πϕ πϕ ϕ ϕ= + =∫  (5.46) 
 
⇒  
 2
2
Federrad
rad i
U k R c
c ϕ
π∂ =∂  (5.47) 
  
( )21 2 3
3 0
2 cos2 cos2 cos cos2 cos 2Federrad rad i F
U k R s c c c d
c
π
ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ ϕ∂ = − − + −∂ ∫  
 
Mit Gl. (5.40) folgt dann: 
 3
3
Federrad
rad i
U k R c
c ϕ
π∂ =∂  (5.48) 
  
 
Potential der Elastomerelemente in tangentialer Richtung: 
 
Aus Gl. (5.25) mit (5.33) folgt: 
                         ( )2tan tan 2
0
sinFeder iU k R c d
π
ϕ ϕ ϕ= ∫  
                         tan
1
0FederU
c
∂ =∂   (5.49) 
  
                         2tan tan 2
2 0
2 sinFeder i
U k R c d
c
π
ϕ ϕ ϕ∂ =∂ ∫  
⇒  
                         tan tan 2
2
Feder
i
U k R c
c ϕ
π∂ =∂   (5.50) 
  
                         tan
3
0FederU
c
∂ =∂   (5.51)  
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Potential durch die äußere Kraft F: 
 
Da die Kraft F erst nach dem Vorspannen der Feder aufgebracht wird, darf 1c  
nicht mit berücksichtigt werden. Das Potential aufgrund F lautet somit: ( )2 3KraftU F c c= − +  
                                                      
1
0Kraft
U
c
∂ =∂  (5.52) 
                                                      
2
KraftU F
c
∂ = −∂  (5.53)  
                                                      
3
KraftU F
c
∂ = −∂  (5.54)  
 
 
Die Bestimmung der Konstanten 1c , 2c  und 3c  erfolgt aus: 
 
tan 0BiegeRr LängsRr KraftFederrad Feder
i i i i i i
U U UU U
c c c c c c
∂ ∂ ∂∂Π ∂ ∂= + + + + =∂ ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ . (5.55) 
 
Setzt man alle nach c1 abgeleiteten Energien (Gl. (5.37), (5.42), (5.45), (5.49) 
und (5.52)) in (5.55) ein, kann die Konstante wie folgt ermittelt werden: 
 
( )1 1 13
00
2 2 2 0rad i F
EI EAc c k R s c
RR ϕ
ππ + + − + =  
⇒  
 1
3
00
2
2 2 2
rad i F
rad
k R s
c EI EA k R
RR
ϕ
ϕ
ππ
=
+ +
 (5.56) 
  
 
c2 erhält man, wenn man Gl. (5.38), (5.43), (5.47), (5.50) und (5.53) in (5.55) 
einsetzt: 
 2
tani rad i
Fc
R k R kϕ ϕπ π= + . (5.57)  
 
 
c3 ergibt sich schließlich durch Einsetzen der nach c3 abgeleiteten Energien (Gl. 
(5.41), (5.44), (5.48), (5.51) und (5.54))  in (5.55): 
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 3
3
0
9
i rad
Fc EI R k
R ϕ
π π
=
+
. (5.58) 
 
 
Aus Gl. (5.56) erhält man die Verformung des Radreifens aufgrund der Vor-
spannung der Elastomerelemente:  
 1
3
00
2
2 2 2
rad i F
rad
k R s
c EI EA k R
RR
ϕ
ϕ
ππ
=
+ +
. (5.59) 
 
 
Aus Gl. (5.57) und (5.58) ergibt sich die radiale Steifigkeit des gummigefederten 
Schienenrades zu: 
 
_
2 3
tan
3
0
1
1 1
9
SCHIENENRAD rad
i rad i
i rad
Fk
c c
EIR k R k R k
R
ϕ ϕ ϕ
ππ π π
= =+ ++ +
. (5.60) 
 
 
Im Gegensatz zu einem axial vorgespannten Balken ergibt sich, wie in Gl. (5.60) 
zu erkennen, bei einem Rohr keine Änderung der Steifigkeit in Abhängigkeit 
von der Vorspannung. 
 
Die mit dieser Formel berechnete Steifigkeit des gummigefederten Schienen-
rades ist ca. 8% kleiner als die gemessene. 
 
Die Abweichungen kann durch die Amplitudenabhängigkeit der Elastomerele-
mente erklärt werden. So erfahren die einzelnen Elemente aufgrund der Nach-
giebigkeit des Radreifens und der unterschiedlichen Position am Umfang ver-
schiedene Wege. Die Steifigkeit eines Elastomerelementes ist bei kleinerer 
Amplitude jedoch größer, wie Messungen zeigen. Dies wird bei der linearen 
Berechnung nicht mit berücksichtigt. Diese Näherungsrechnung liefert also eine 
untere Schranke für die radiale Steifigkeit, was auch die Messung bestätigt. 
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5.3 Drehsteifigkeit des Rades um die y-Achse (Verdrehung 
des Radreifens gegenüber der Scheibe 
 
Die Verdrehung des Radreifens 
gegenüber der Radscheibe bedeutet eine 
Parallelschaltung der Elastomerele-
mente in tangentialer Richtung. Da es 
sich hierbei um eine Rotationsfeder 
handelt, muss die Steifigkeit noch mit 
dem Radius (Hebelarm) der Elastomer-
elemente multipliziert werden.  
2
tanggesRxk N k R=                           (5.61) 
Da das Elastomerelement auf einer 
schiefen Ebene sitzt, wird hier der 
mittlere Radius verwendet. 
 
 
 
 
5.4 Drehsteifigkeit des Rades um die z- bzw. x-Achse 
(Kippen des Radreifens um die z- bzw. x-Achse) 
 
Die Kippung des Radreifens gegenüber der Radscheibe 
bedeutet eine Parallelschaltung der Elastomerelemente in 
axialer Richtung bei unterschiedlichem Radius. Da es sich 
hierbei um eine Rotationsfeder handelt, muss die Steifig-
keit noch mit dem jeweils relevanten Radius multipliziert 
werden. Die Verformung ist für jedes Element unter-
schiedlich, weshalb diese Rechnung aufgrund der bereits 
erwähnten Amplitudenabhängigkeit nur eine Näherung 
darstellen kann. 
cos      (Relevanter Radius für das jeweilige 
                           Elastomerlement)
R Rϕ ϕ=  
2 2
gesRZ
1
k cos
N
ax
n
k R ϕ
=
= ∑                                               (5.62) 
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6. FE-Simulationen 
6.1 FE-Berechnung des Elastomerelementes 
Zur Verifikation des in Kapitel 3 beschriebenen Materialmodells für die Elasto-
merelemente wird ein FE-Modell eines einzelnen Elastomerbauteils erstellt und 
mit Messungen verglichen. Das Materialmodell weist dabei die folgenden 
Eigenschaften auf: 
 
• Hyperelastisches Materialmodell: Zur Beschreibung der nichtlinearen 
statischen Eigenschaften wird das Modell von ARRUDA-BOYCE ver-
wendet.  
 
• Viskoelastisches Materialmodell: Die Ermittlung der Parameter erfolgt 
hierfür zum einen aus Relaxationsmessungen, mit denen langsame Setz-
vorgänge beschrieben werden können. Zur Beschreibung der dyna-
mischen Eigenschaften werden die gemessenen Hysteresen aus einer 
harmonischen Wegerregung ausgewertet 
 
• Amplitudenabhängigkeit: Zu den modellierten Volumenelementen werden 
weitere parallelgeschaltet, mit denen das amplitudenabhängige Verhalten 
erfasst wird. Diese Elemente können in Abhängigkeit von einer vor-
gegebenen Amplitude den E-Modul verändern. Da die Temperatur vor-
zugeben ist, muss bereits vor der Simulation die sich einstellende 
Amplitude bekannt sein (Kapitel 3).  
 
Im gummigefederten Schienenrad werden die Elastomerelemente mit einem 
Radfelgenring zwischen Reifen und Nabe gepresst. Da dieser Fertigungsvorgang 
Einfluss auf die weiteren Eigenschaften besitzt, muss dieser möglichst genau 
abgebildet werden. 
 
Bild 6.1 zeigt das FE-Modell des Elastomerelementes unverformt und in der 
Einbaulage. Die Modellierung des Reifens, der Felge und des Radfelgenrings 
wird hierbei über starre Kontaktflächen realisiert. 
 
 
Bild 6.1: FE-Modell des Elastomerelementes 
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Die Reibung zwischen Gummi und Metall hat eine entscheidende Rolle für die 
sich einstellende Steifigkeit. Sie ist schwierig zu ermitteln. Die Abweichungen 
zwischen Messung und Simulation sind für das komplexe Modellverhalten recht 
gering (Bild 6.2).  
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Bild 6.2: Vergleich Messung – Simulation dynamische Hysterese des 
Elastomerelementes 
 
 
 
6.2 FE-Modell des gummigefederten Schienenrad 
6.2.1 Dreidimensionales FE-Modell des Schienenrades 
Zur Berechnung der Eigenschaften (Steifigkeit und Dämpfung) des gummi-
gefederten Schienenrades wird ein FE-Modell des ganzen Rades erstellt. Da das 
Rad und die Belastung symmetrisch sind, reicht es aus, eine Hälfte zu 
modellieren. Bild 6.3 zeigt das FE-Modell des gummigefederten Schienenrades 
im unverformten Zustand und nach der Simulation des Fertigungsvorganges. 
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Bild 6.3: FE-Modell des gummigefederten Schienenrades  
(links unverformt, rechts Verformung im Einbauzustand) 
 
Die nichtlinearen Eigenschaften der Federelemente werden mit dem hyper-
elastischen Materialmodell nach ARRUDA-BOYCE und fünf MAXWELL-
Elementen abgebildet. Zusätzlich sind alle Kontaktbedingungen modelliert. 
Außerdem wird die Amplitudenabhängigkeit der Elastomerelemente mit berück-
sichtigt. Aufgrund der recht komplexen Kontaktbedingungen ist besonders auf 
die saubere Modellierung der einzelnen Kontaktflächen zu achten. Das Modell 
besteht aus 37741 Knoten und 21534 Elementen. In einem ersten Simulations-
schritt wird der Fertigungsvorgang abgebildet, wobei die Felge und der Rad-
felgenring hierbei axial zusammengefahren werden. Die Rechenzeit zur Simula-
tion des Einbauzustandes (PC mit AMD XP 1700 Prozessor und 1GB RAM) 
beträgt ca. 24 Std. Alle nichtlinearen Effekte sind dabei mit erfasst.  
 
Bild 6.4 zeigt den Vergleich einer statischen und Bild 6.5 den Vergleich einer 
dynamischen Hysterese des gummigefederten Schienenrades in radialer Rich-
tung. 
6. FE-Simulationen 72
-0,13 -0,12 -0,11 -0,10 -0,09
-36000
-34000
-32000
-30000
-28000
-26000
-24000
-22000
Vergleich Messung Simulation
Rad in radialer Richtung
Mittellage = -0.1mm
Amplitude = 0.02 mm
Frequenz = 0.03 Hz
K
ra
ft 
[N
]
Weg [mm]
 Messung
 Simulation
 
Bild 6.4: Vergleich Messung – Simulation statische Hysterese des 
gummigefederten Schienenrades 
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Bild 6.5: Vergleich Messung – Simulation dynamische Hysterese des 
gummigefederten Schienenrades 
6. FE-Simulationen 73
Wie bei der Beurteilung des einzelnen Elastomerelementes ist auch beim ganzen 
Schienenrad die Steifigkeit bei der Simulation etwas geringer als bei der 
Messung. Mit 10 bis 15% sind die Abweichungen zwischen Messung und FE-
Simulation aufgrund des recht komplexen Modells relativ gering. So ist die bei 
Elastomerelementen auftretende Abhängigkeit der Steifigkeit von der Amplitude 
hier im FE-Modell nur näherungsweise berücksichtigt, da vor der Simulation die 
Belastungsamplitude für jedes Element bekannt sein muss (Kap. 3). Für die 
Verformung der jeweiligen Elastomerelemente wird der in Kapitel 5 hergeleitete 
Zusammenhang verwendet, was jedoch nur eine Näherung darstellen kann.   
 
Auch die Dämpfung, d.h. die Fläche der Hysterese, stimmt bei der Simulation 
der dynamischen Hysterese gut mit den gemessenen Eigenschaften überein. 
 
Da es in ABAQUS nicht möglich ist, ein statisches Reibmodell einzubinden, ist 
bei der quasistatischen Hysterese (Bild 6.4) die simulierte Dämpfung wesentlich 
zu gering.  
 
 
6.2.2 Rotationssymmetrisches Modell des Rades 
Da die Elastomerelemente ein nichtlineares Verhalten zeigen und aufgrund der 
statischen und dynamischen Hysterese ein Gedächtnis besitzen, sind die 
Eigenschaften des Rades (Steifigkeit und Dämpfung) von der Drehgeschwin-
digkeit des Schienenrades abhängig. Aus diesem Grund soll mit Hilfe eines FE-
Modells dieser Einfluss untersucht werden. Da der Rechenaufwand zur Simu-
lation eines rollenden Rades mit dem oben dargestellten komplexen Modell zu 
groß ist, muss das Modell vereinfacht werden. Aufgrund der einzelnen Elasto-
merelemente ist das Rad nicht voll rotationssymmetrisch. Um dennoch mit 
einem rotationssymmetrischen Modell arbeiten zu können, werden die Elasto-
merelemente zu einem einzigen Körper verschmiert. Das dazugehörige Material 
muss dabei um einen Kompressionsmodul erweitert werden, damit dieses neue 
Element die gleiche Steifigkeit und Dämpfung wie die Einzelelemente besitzt. 
Diesem Kompressionsmodul werden ebenfalls die bekannten viskoelastischen 
Eigenschaften zugeordnet. Zur Berechnung des Kompressionsmoduls wird 
davon ausgegangen, dass die gefederte Zwischenschicht in allen Richtungen 
gekapselt ist. In diesem Fall ist der Kompressionsmodul gleich dem E-Modul, 
was einer Querkontraktionszahl von 1/3 entspricht, da gilt: 
 ( )3 1 2
EK ν= − . (6.1) 
 
Ein Grund für die enorme Rechenzeit ist die umfangreiche Kontaktdefinition. 
Da es nach dem Fertigungsvorgang kaum noch Relativbewegungen zwischen 
dem Elastomerelement und den Kontaktpartnern gibt, spielen ab diesem 
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Zeitpunkt die Kontaktbedingungen keine große Rolle mehr. Das Rad kann somit 
bereits im eingebauten Zustande modelliert werden. Die im Elastomerelement 
durch die Verformung entstehenden Spannungen werden den Elementen 
schließlich als Vorspannungen aufgegeben. 
 
 
6.2.2.1 Rotationssymmetrische Modelle in ABAQUS 
In ABAQUS besteht die Möglichkeit, Rollvorgänge mit Hilfe eines zwei-
dimensionalen FE-Modells zu beschreiben. Das Modell muss dabei rotations-
symmetrisch sein.  
 
Laut ABAQUS können dabei folgende Eigenschaften berücksichtigt werden: 
 
• Reibungseffekte 
• Trägheits- und CORIOLISkräfte 
• viskoelastische Materialdaten 
• nichtlineare Effekte 
• Kontaktbedingungen (z.B. Schiene) 
 
Die Beschreibung erfolgt dabei im mitbewegten Koordinatensystem (Relativ-
koordinaten) mit Hilfe der EULERgleichungen. 
 
Zur Beschreibung des rollenden Schienenrades auf einer starren Schiene ist es 
bei konventionellen Berechnungen notwendig, das Rad über den gesamten 
Umfang fein zu diskretisieren, was einen enormen Rechenaufwand zur Folge 
hat.  
 
In ABAQUS wird dieses Problem mit Hilfe der LAGRANGE-EULERschen-Methode 
(ALE-Formalismus) gelöst. Hierbei wird die gesamte Bewegung des rollenden 
Rades in eine Starrkörperbewegung und eine Relativbewegung zerlegt. 
 
Der erste Teil entspricht der EULERschen Bewegung, da sich das Material durch 
das FE-Netz hindurch bewegt. Die weitere Bewegung kann als Deformation des 
Materials interpretiert werden, welche mit der LAGRANGEschen Methode be-
rechnet wird [1, 73]. Es ist somit möglich, nur an der Kontaktstelle fein zu ver-
netzen. Alle anderen Netze können relativ grob sein.  
 
Anhand des folgenden Beispiels wird die Mathematik für dieses Problem 
beschrieben (Bild 6.6): 
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Bild 6.6: Rotierendes Rad 
 
 
{ }
[ ] { }[ ]
Mit
                              Rotationsgeschwindigkeit der Relativbewegung
ˆ T                Transformation des Rotationsvektors
                                     in eine Matrix.
ω
ω ω=  
[ ]
[ ] [ ]( )
{ } { } [ ]{ }
ˆ                                Schiefsymmetrische Matrix der Drehbewegung
ˆ=exp t          Drehrotationsmatrix der Relativbewegung
mit
ˆ
SR
R R
ω
ω
ω ω× =
 
{ }
{ }[ ]
                              Rotationsgeschwindigkeit der Führungsbewegung
ˆ n               Transformation des Rotationsvektors
                                     in eine Matrix.
Ω
⎡ ⎤Ω = Ω⎣ ⎦
 
[ ] ( )
{ } { } { }
ˆ                               Schiefsymmetrische Matrix der Führungsbewegung
ˆ=exp t         Drehrotationsmatrix der Relativbewegung
mit
ˆ
SR
R R
⎡ ⎤Ω⎣ ⎦
⎡ ⎤Ω⎣ ⎦
⎡ ⎤Ω × = Ω⎣ ⎦
 
6. FE-Simulationen 76
[ ]
[ ]
0
C
X                             Drehpunkt der Führungsbewegung
X                             Drehpunkt der Präzessionsbewegung
 
 
Zur Beschreibung der Deformation des Körpers wird eine Abbildung 
[ ]( )Y ,tχ⎡ ⎤⎣ ⎦  
definiert, welche die Position zur Zeit t  als Funktion der Position [ ]Y  
beschreibt, so dass gilt: 
[ ] [ ]x = ( Y ,t) .χ⎡ ⎤⎣ ⎦  
 
Es folgt somit: 
 [ ] [ ][ ]
[ ] [ ]x  = Y
Y t t
χ χ∂ ∂ ∂⋅ +∂ ∂ ∂? , (6.2) 
 
mit 
 [ ] [ ] [ ]( )0SY R X Xt∂ ⎡ ⎤= −⎣ ⎦∂ ?  (6.1) 
 
und 
 [ ][ ] { } [ ]ˆˆ .S S SR R T Rω ω ⎡ ⎤⎡ ⎤ = =⎣ ⎦ ⎣ ⎦?  (6.2) 
 
Es kann somit geschrieben werden: 
 [ ] [ ][ ] [ ] [ ]( )0ˆ .SY R X Xt ω∂ = −∂  (6.3) 
 
Mit 
 [ ] [ ] [ ]( ) [ ] [ ]0 0SR X X Y X− = −  (6.4) 
 
und 
 [ ] { }[ ]ˆ Tω ω⋅ = ×  (6.5) 
 
folgt: 
 [ ] { }{ } [ ] [ ]( )0Y T Y Xt ω∂ = × −∂ . (6.6) 
 
Durch Einführen von 
 [ ] [ ] [ ] [ ]( ) { }0 /S T Y X R= × −  (6.7) 
 
mit 
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[ ] [ ]0R= Y X−  
 
als Radius von einem Punkt des Körpers zur Drehachse kann die Geschwindig-
keit des Körpers mit 
 [ ] { }{ }[ ]Y R S
t
ω∂ =∂  (6.8) 
 
beschrieben werden.  
 
Es gilt somit: 
 { } { } [ ][ ] [ ]
[ ] { }{ } [ ][ ]
[ ]x R S R
Y t S t
χ χ χ χω ω∂ ∂ ∂ ∂= + = +∂ ∂ ∂ ∂?  (6.9) 
 
mit 
 { } [ ][ ]S S Y= . (6.10) 
 
Für [ ]v  gilt somit: 
          [ ] { }[ ] [ ] [ ]( ) { }{ }[ ] [ ][ ] [ ] [ ]v C C Cn y X R R RS t
χ χω ∂ ∂= Ω × − + +∂ ∂  (6.11) 
 
Zur Bestimmung der Geschwindigkeit und Beschleunigung im körperfesten 
Koordinatensystem kann die folgende Transformation verwendet werden: 
 { } [ ] { }rv vTCR=  (6.12) 
und 
 { } [ ] { }ra TCR a= . (6.13) 
 
Weiterhin wird eine konstante Drehgeschwindigkeit vorausgesetzt. Es ergeben 
sich folgende Geschwindigkeiten und Beschleunigungen: 
 { } { }[ ] [ ] [ ]( ) { } [ ][ ]rv Cn x X R S
χω ∂= Ω × − + ∂  (6.14) 
 
 
{ } [ ][ ] [ ]( ) [ ] [ ]( )
{ }{ } [ ] [ ][ ]
[ ]
[ ]
2
r
2
2 2
2
a
          2
Cn n I x X
R n R
S S
χ χω ω
= Ω − × − +
∂ ∂Ω +∂ ∂
 (6.15) 
 
 
Unter Berücksichtigung, dass 
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 { } [ ][ ]R S
χω ∂∂  (6.16) 
 
eine Geschwindigkeit beschreibt, können die Terme der Beschleunigung fol-
gendermaßen interpretiert werden: 
 
[ ] [ ] [ ]( ) [ ] [ ]( )2 Cn n I x XΩ ⋅ − × −  : Zentrifugalbeschleunigung 
{ }{ } [ ] [ ][ ]2 R n S
χω ∂Ω ∂    : CORIOLIS-Beschleunigung 
[ ]
[ ]
2
2 2
2R S
χω ∂∂   
 
 
Für eine Bewegung entlang einer Geraden { } { }( )0Ω =  reduzieren sich die 
Gleichungen zu: 
 { } { } { } { } { } [ ][ ]0 r 0
χ
v = v + v = v + ω R
S
∂
∂  (6.17) 
und 
 { } { } [ ][ ]
2
2 2
r 2
χ
a = a = R
S
ω ∂∂ . (6.18) 
 
 
6.2.2.2 Rotationssymmetrisches Modell des Schienenrades in ABAQUS 
Bild 6.7 zeigt das zweidimensionale FE-Modell. Dabei ist das Netz für das 
Elastomerelement rot eingefärbt. 
 
 
Bild 6.7: Zweidimensionales FE-Modell des Schienenrades 
          : Kombination der Beschleunigungen,  
            verursacht durch die CORIOLIS- und  
           Zentrifugalkraft, 
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Dieses zweidimensionale Modell wird nun um die Symmetrieachse rotiert. 
Dabei muss die Größe der Elemente entlang des Umfangs nicht konstant sein. 
So reicht es aus, nur an der Kontaktstelle fein zu vernetzten. Zusätzlich wird im 
neuen Modell die Schiene als starre Kontaktfläche modelliert (Bild 6.8).  
 
 
Bild 6.8: Rotationssymmetrisches dreidimensionales Modell 
 
Zur Simulation des Kraft-Weg-Verhaltens des Schienenrades in Abhängigkeit 
von der Geschwindigkeit wird dieses dreidimensionale Modell über eine Sinus-
schwingung bei Fußpunkterregung in radialer Richtung verformt. Dabei ver-
ändert man die Drehgeschwindigkeit des Rades. Bild 6.9 zeigt die sich erge-
benden Kraft-Weg-Verläufe bei unterschiedlichen Drehgeschwindigkeiten. Zu-
sätzlich ist die Hysterese mit dem in Kapitel 6.2.1 aufgeführten Modell ge-
zeichnet. 
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Bild 6.9: Kraft-Weg-Kennlinie bei unterschiedlicher Drehfrequenz des 
Rades 
 
 
Es ist deutlich zu erkennen, dass die mit dem rotationssymmetrischen Modell 
bei einer Drehfrequenz von 0 Hz berechnete Hysterese wesentlich steifer als die 
mit dem komplexen Modell ermittelte ist. Eine Kontrolle der Steifigkeit der 
elastischen Bettung des Radreifens des rotationssymmetrischen Modells ergibt 
jedoch nur minimale Unterschiede zur Steifigkeit eines Radreifens, der mit 
einzelnen Elastomerelementen gebettet ist. Außerdem existiert keine Dämpfung 
bei einer Drehfrequenz von 0 Hz. Bei höheren Drehgeschwindigkeiten relaxiert 
das Material zwar, jedoch ist auch hier die Hysteresebreite wesentlich zu gering. 
Es muss somit angenommen werden, dass die viskoelastischen Effekte bei 
dieser ALE-Formulierung nicht korrekt erfasst werden können. 
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7. Mehrkörpersimulationsprogramme 
Unter dem Begriff Mehrkörpersysteme (MKS) versteht man mechanische 
Systeme, die aus einer endlichen Anzahl von Körpern bestehen. Sie sind mit-
einander durch Gelenke verbunden, welche die Bewegungsfreiheiten der ein-
zelnen Körper einschränken können.  
 
Die Simulation von Schienenfahrzeugen mit Mehrkörperprogrammen ist weit 
verbreitet. Es haben sich mehrere Programmsysteme etabliert, die neben den 
Standardfunktionen zur dynamischen Simulation auch den wichtigen Rad-
Schiene-Kontakt als Erweiterung bereitstellen. Die wichtigsten am Markt 
erhältlichen Systeme sind SIMPACK (SIMPACK Wheel/Rail) [70] und ADAMS 
(ADAMS Rail) [69].  
 
Können die elastischen Eigenschaften der einzelnen Körper nicht mehr vernach-
lässigt werden, besteht die Möglichkeit mit Hilfe der FEM einen reduzierten 
Datensatz zu erstellen, der im MKS-Programm die flexiblen Eigenschaften der 
Struktur beschreibt. 
 
 
7.1 Das Simulationspaket SIMPACK 
Für die Simulationsrechnungen der vorliegenden Arbeit wurde das MKS-
Programm SIMPACK [31, 50, 66, 70, 74, 92, 93, 95] eingesetzt.  
 
Im Erweiterungsmodul Wheel/Rail ist insbesondere die Modellierung des Rad-
Schiene-Kontaktes nach KALKER implementiert. Zusätzlich können beliebige 
Rad-Schiene Profile eingegeben werden. Das Modul „User“ erlaubt die Imple-
mentierung eigener FORTRAN Programme. Damit können z.B. komplizierte 
Kraftgesetze, weitere Kontaktmodelle usw. eingebunden werden. Dieses Modul 
wird verwendet, um das in Kapitel 2 beschriebene Bauteilmodell von WAHLE 
einzubinden. 
 
Da es bereits umfangreiche Literatur zur Berechnung von Mehrkörperprogram-
men gibt [26, 27, 29, 50, 94, 102, 122], sollen hier nur die wichtigsten Aspekte 
bei der Berechnung aufgeführt werden.  
 
SIMPACK verwendet zur Beschreibung der Kinematik eines Systems nicht 
Absolutkoordinaten, wie sie z.B. in ADAMS implementiert sind, sondern Relativ-
koordinaten. Die Modellerstellung ist dabei aufwendiger, da die Koordinaten 
keinen gemeinsamen Ursprung besitzen. Der Vorteil ist jedoch, dass bei Baum-
strukturen mit Zwängen zwischen den Körpern ein reines Differentialglei-
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chungssystem entsteht. Dies kann im Gegensatz zu einem differential-
algebraischen Gleichungssystem (DAE) normalerweise mit Standardverfahren 
gelöst werden. Der Rechenaufwand steigt bei dieser Vorgehensweise nur linear 
mit der Zahl der Körper bzw. der Zahl der Freiheitsgrade an. Bei der sonst 
üblichen Formulierung in Absolutkoordinaten (ADAMS) wachsen der Rechen-
aufwand und der Speicherbedarf für die Massenmatrix bei gezwängten Sys-
temen mindestens quadratisch mit der Zahl der Freiheitsgrade an. Bei Systemen 
mit Baumstrukturen kann das Modell in zwei Teilsysteme zerlegt werden, wenn 
man nur eines der Gelenke innerhalb einer geschlossenen Schleife entfernt.  
 
Treten im MKS kinematische Schleifen auf, müssen Zwangsbedingungen, im 
Allgemeinen als algebraische Gleichungen der Lage, Geschwindigkeit und 
Beschleunigung, formuliert werden. Die Verwendung dieser drei Zwangsbedin-
gungen führt zu einem überbestimmten differential-algebraischen Gleichungs-
system, was sich bei der Integration vorteilhaft auswirkt.  
 
Das Gleichungssystem in SIMPACK gliedert sich in drei Abschnitte [120]: 
 
• Gleichungen zur Beschreibung des eigentlichen Differentialglei-
chungssystems: 
 { } { }x v=?  (7.1) 
 { } { } { } { } { }( ), , , ,v F x v q tλ=?  (7.2) 
 
Die Lösungsfunktion beschreibt die Bewegung im Zeitbereich. Sie wird 
repräsentiert durch den zeitlichen Verlauf der Zustandsgrößen ( ){ }x t  und 
( ){ }v t , welche die Lage und die Geschwindigkeit der im Modell vor-
kommenden Freiheitsgrade (Gelenke) beschreiben. Hierbei tritt die 
Massenmatrix des Modells nicht explizit auf. Sie ergibt sich aus der 
Baumstruktur des Modells und ist daher bereits in der Funktion 
{ } { } { } { }( ), , , ,F x v q tλ  enthalten. Aus diesem Grund muss sie nicht für 
jeden Zeitschritt der numerischen Integration invertiert werden, was die 
wesentliche Ursache für den nur linear mit der Anzahl der Freiheitsgrade 
anwachsenden Rechenaufwand ist [91, 120]. 
 
 
• Kinematisch algebraische Nebenbedingungen: 
 { } { } { }( )0 , ,PC x q t=  (7.3) 
 { } { } { } { }( )0 , , ,v PC C x v q t= = ?  (7.4) 
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{ } { } { } { } { }( )
{ } { } { } { }( )
0 , , , ,
          , , , ,
a P
P
C C x v v q t
C x v q tλ
= =
=
?? ?
??  (7.5) 
 
Die kinematischen Nebenbedingungen der Lage ( PC ), der Geschwin-
digkeit ( vC ) und der Beschleunigung ( aC ) beschreiben diejenigen 
Gelenke, welche Schleifen schließen und somit nicht mehr in Form einer 
Baumstruktur darstellbar sind. Die in Gl. (7.5) auftretenden algebraischen 
Zustandsgrößen { }λ  ergeben sich aus den Beschleunigungsnebenbedin-
gungen der Schleifengelenke und repräsentieren deren Schnittkräfte. 
 
• Zusätzliche algebraische Nebenbedingungen: 
 { } { } { }( )0 , ,pqC x q t=  (7.6) 
 { } { } { } { }( )0 , , ,pvC x v q t= ?  (7.7) 
 { } { } { } { } { } { }( )0 , , , , ,pqC x v v q tλ= ?? ?  (7.8) 
 
Sie werden für spezielle Anwendungsfälle verwendet, welche nicht 
zwangsläufig die Kinematik des Systems beschreiben. Beispiel hierfür ist 
die Lage von Kontaktpunkten beim allgemeinen dreidimensionalen Kon-
takt.  
 
 
7.2 Flexible Körper im MKS-Programm SIMPACK 
Da bereits umfangreiche Literatur zum Einbinden von flexiblen Körpern in 
Mehrkörpersimulationsprogramme [13, 22, 23, 24, 39, 40, 56, 96, 97, 98, 99, 
103, 104] existiert, werden hier nur die wichtigsten Aspekte behandelt.  
 
Da die Anzahl der Freiheitsgrade eines FE-Modells zu groß ist, um dieses 
Modell direkt an das MKS-System zu übergeben, verwendet man einen redu-
zierten Datensatz [77, 100]. Bei der Erstellung dieses Datensatzes wird zwischen 
internen und externen Knoten im FE-Modell unterschieden. An das MKS-Pro-
gramm werden nur die externen Knoten übergeben, an denen man im MKS-
Modell Lasten und Randbedingungen aufbringen kann. Interne Knoten sind nur 
für das FE-Modell von Bedeutung, sie werden beim reduzierten Modell elimi-
niert. Das Bauteilverhalten wird in MKS-Programmen nur auf Basis der ex-
ternen Knoten erfasst. 
 
Der flexible Körper kann in MKS-Programmen nur kleine, lineare Verfor-
mungen relativ zum lokalen Koordinatensystem ausführen. Im Gegensatz dazu 
kann die Bewegung des lokalen Koordinatensystems gegenüber dem globalen 
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Koordinatensystem sowohl große Verformungen als auch starke Nicht-
linearitäten beinhalten.  
 
Die Verformung in MKS-Programmen wird mit Hilfe der modalen Super-
position bestimmt. Die Verformung ergibt sich dabei aus einer Linear-
kombination von M Eigenformen Φ : 
 
 { } [ ]{ }u q= Φ . (7.9) 
 
Mit { }u  : Verformung der Knoten des Finite-Elemente Modells. 
[ ]Φ  : Modale Matrix mit M-Zeilen. M ist die Anzahl der berücksichtigten  
   Eigenformen. { }q  :  Vektor der modalen Koordinaten. 
 
 
7.2.1 GUYAN-Reduktion 
Bei der GUYAN-Reduktion wird das Modell so reduziert, dass die Steifig-
keitsmatrix des reduzierten Modells an den externen Knoten mit der des 
vollständigen Modells übereinstimmt. Die Reduktion der Massenmatrix wird 
dabei nicht berücksichtigt. Dies hat zur Folge, dass man die Trägheitskopplung 
zwischen internen und externen Knoten vernachlässigt [85]. Aus diesem Grund 
wird die GUYAN-Reduktion auch als statische Reduktion bezeichnet.  
 
Die statische Reduktion beruht auf folgender Gleichung: 
 
 [ ]{ } { }K u F= . (7.10) 
 
Das Gleichungssystem wird in externe Knoten (Masterknoten) und interne 
Knoten aufgeteilt. Es ergibt sich somit folgende Gleichung zur Beschreibung 
des statischen Verhaltens: 
 
 
{ }
{ }
{ }
{ }0 .
mmm mi m
im ii i
uK K F
K K u
⎧ ⎫⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎧ ⎫⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎪ ⎪ ⎪ ⎪⎢ ⎥ =⎨ ⎬ ⎨ ⎬⎢ ⎥⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎪ ⎪ ⎪ ⎪⎩ ⎭⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦ ⎩ ⎭
 (7.11) 
 
Der Buchstabe m steht hierbei für Masterfreiheitsgrade (externe Freiheitsgrade) 
und i für interne Freiheitsgrade.  
 
Aus der zweiten Zeile der Gl. (7.11) erhält man: 
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 { } { }1i ii im mu K K u−⎡ ⎤ ⎡ ⎤= − ⎣ ⎦ ⎣ ⎦ . (7.12) 
Mit 
 
1IC ii imK K
−⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤Φ = −⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦  (7.13) 
 
als so genannter Constraint Mode ergibt sich folgender Zusammenhang 
zwischen den internen und externen Verschiebungen:  
 
 { } { }i IC mu u⎡ ⎤= Φ⎣ ⎦ . (7.14) 
 
Die erste Zeile der Gleichung (7.11) ergibt: 
 
 { } { }1mm mi ii im m mK K K K u F−⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤− ⋅ =⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎢ ⎥⎣ ⎦  (7.15) 
 
                             mK⎡ ⎤⎣ ⎦       
   
und 
 [ ] [ ]1 ICii im
I I
K K
−
⎡ ⎤ ⎡ ⎤⎢ ⎥Φ = = ⎢ ⎥⎡ ⎤ ⎡ ⎤⎢ ⎥ Φ− ⎣ ⎦⎣ ⎦ ⎣ ⎦⎣ ⎦
. (7.16) 
 
Mit [ ]I  als der Einheitsmatrix. 
 
Bei der GUYAN-Reduktion wird eine spezielle Form der statischen Konden-
sationsmethode verwendet, indem die Massenmatrix ebenfalls mit der Trans-
formationsmatrix [ ]Φ multipliziert wird. 
 
Es ergeben sich somit die reduzierten Massen- und Steifigkeitsmatrizen: 
 
 
[ ] [ ][ ]
[ ] [ ][ ] .
Tm
Tm
M M
K K
⎡ ⎤ = Φ Φ⎣ ⎦
⎡ ⎤ = Φ Φ⎣ ⎦
 (7.17) 
 
Die GUYAN-Methode ist nur unter der Voraussetzung genau, wenn gilt: 
 
 
1 1
.
ii ii im imK M K M
− −⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤ ⎡ ⎤=⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦ ⎣ ⎦  (7.18) 
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Dieses Kriterium ist abhängig von der Wahl der Masterknoten. Um den Fehler 
so gering wie möglich zu halten, sollen die folgenden Kriterien bei der Wahl der 
externen Knoten berücksichtigt werden: 
 
• wähle Masterknoten an Stellen, wo Kräfte und zusätzliche Rand-
bedingungen im MKS-Programm aufgegeben werden,  
• wähle Masterknoten an Stellen großer konzentrierter Masse bei 
gleichzeitig kleiner lokaler Steifigkeit, 
• wähle Masterknoten an Stellen erwarteter großer Verformungen, 
• wähle keine Masterknoten in der Nähe von Randbedingungen, 
• wähle gleichmäßig verteilte Masterknoten, 
• wähle Masterknoten so, dass alle möglichen Verformungen abgebildet 
werden können, 
• wähle Masterknoten, wo Dehnungen als Ergebnis benötigt werden, 
• wähle mehr als die doppelte Anzahl an Masterknoten im Vergleich zu 
Eigenformen, da die Anzahl der externen Freiheitsgrade gleich der  
Anzahl der möglichen Eigenformen ist. 
In SIMPACK wird mit der reduzierten Massen- und Steifigkeitsmatrix eine 
Modalanalyse durchgeführt. Dabei können den Masterknoten Randbedingungen 
aufgegeben werden. Die so entstehenden Eigenformen [ΦM] werden als modale 
Verformungen an SIMPACK übergeben [100]. 
 
 
7.2.2 CRAIG-BAMPTON -Reduktion 
Im Gegensatz zur GUYAN-Reduktion verwendet die CRAIG-BAMPTON-Methode 
zur Reduktion der Anzahl der Freiheitsgrade zusätzlich zur Steifigkeitsmatrix 
die Massenmatrix. Die Eigenformen teilen sich dabei wie folgt auf: 
 
• Constraint modes: 
Diese Verformungsansätze sind statische Verformungen. Sie werden 
ermittelt, indem jeweils alle externen Freiheitsgrade bis auf einen 
festgehalten werden. An dem freien Knoten wird dabei eine Einheitsver-
formung aufgebracht. Daraus ergeben sich alle möglichen statischen Ver-
formungen. Die modalen Koordinaten der constraint modes entsprechen 
den sich ergebenden Verformungen aufgrund der Einheitsverformung. 
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• Normal Modes: 
Diese Moden werden ermittelt, indem man die Eigenformen des 
eingespannten Körpers bestimmt. Dazu werden alle externen Knoten 
festgehalten. Hierbei können so viele Eigenformen verwendet werden, 
wie der Benutzer es wünscht. Diese Eigenformen definieren das dyna-
mische Verhalten der internen Freiheitsgrade. 
 
Diese Arbeit verwendet im Allgemeinen das FE-Programm ABAQUS als Basis 
zur Erstellung der flexiblen Körper. Da es bei der aktuellen Programmversion in 
SIMPACK noch nicht möglich ist, die CRAIG-BAMPTON-Reduktion bei einem FE-
Modell aus ABAQUS zu verwenden, wird hier nicht weiter auf diese Methode 
eingegangen. Eine ausführliche Beschreibung der CRAIG-BAMPTON-Reduktion 
kann z.B. in [119] gefunden werden. 
 
 
7.2.3 Unterschiede zwischen der GUYAN-Reduktion und der 
CRAIG-BAMPTON-Reduktion 
 
Bild 7.1 gibt einen Überblick über die Unterschiede der beiden Reduktionsarten 
[101]. 
 
Guyan:
Volles Modell
mit Randbedingungen
Statische Reduktion:
Verformung aufgrund
eines “1“-Weges an den
jeweiligen externen Knoten 
(constraint modes),
d.h. die Massenmatrix wird 
vernachlässigt. [ФIC]
Transformationsmatrix 
Reduktion der Matrizen
[Mred] = [Ф]T [M] [Ф]
[Kred] = [Ф]T [M] [Ф]
Modalanalyse mit
[Mmodal] und [Kmodal]
Analog
Analog
Guyan
IC
I
Φ =
Φ
⎡ ⎤⎡ ⎤ ⎢ ⎥⎣ ⎦ ⎣ ⎦
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I 0
Φ =
Φ Φ
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Bild 7.1: Vergleich der Reduktionsmethoden nach GUYAN und CRAIG-
BAMPTON [101] 
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Die Anzahl der Freiheitsgrade ist bei der statischen Reduktion geringer als bei 
der Reduktion nach CRAIG-BAMPTON. Ein großer Vorteil der GUYAN-Reduktion 
ist, dass die Randbedingungen bereits in der FE-Simulation aufgebracht werden 
können. Das Gesamtsystem kann somit in dem MKS-Programm mit weniger 
Freiheitsgraden berechnet werden. 
 
 
7.2.4 Frequency Response Modes 
Grundlage der Darstellung elastischer Körper in SIMPACK sind Eigenformen, die 
in FE-Programmen berechnet werden [24, 72]. 
 
Um den Einfluss von Lasten zwischen Kraftelementen, Zwangsbedingungen 
und Gelenken auf elastischen Körper darzustellen, ist es empfehlenswert, die so 
genannten „statischen Moden“ zu berechnen.  
 
„Statische Moden“ erhält man, indem die statischen Lasten an Verbindungs-
knoten aufgebracht werden. Jedoch ist es häufig schwierig und manchmal 
unmöglich eine adäquate Menge von Randbedingungen für die Berechnung der 
„statischen Moden“ zu definieren. Dies ist besonders schwierig für freie Fahr-
zeugkomponenten, wie zum Beispiel bei flexiblen Wagenkästen von Zügen. Aus 
diesem Grund können in SIMPACK so genannte „Frequency Response Modes“ 
definiert werden. 
 
Frequency Response Modes (FRM) werden in SIMPACK nach der GUYAN-
Reduktion berechnet. Diese Funktion vermeidet einige Nachteile der gewöhn-
lichen „statischen Moden“ Näherung.  
 
Um die FRM zu berechnen, werden dynamische Lasten {pk} anstatt von 
statischen Lasten an den Verbindungsknoten aufgebracht. Diese sind zeitab-
hängig und schwingen an den Befestigungsknoten mit einer Erregerfrequenz 
{Ω0}. Die Frequenzantwort erhält man durch Lösen der folgenden Gleichung: 
 
[ ] { } [ ]( ){ } { }20 .pk kK M u p− Ω =      (7.19) 
 
Die Massenmatrix [M] und die Steifigkeitsmatrix [K] sind dabei die aus der 
GUYAN-Reduktion entstehenden Matrizen. 
 
Diese Näherung ist nur dann anwendbar, wenn die Erregerfrequenz und die 
Eigenfrequenz des elastischen Körpers unterschiedlich sind.  
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7.2.5 Dämpfung von flexiblen Strukturen 
Dem flexiblen Körper kann in SIMPACK Dämpfung zugewiesen werden. Dabei 
ist es möglich, den einzelnen Moden verschiedene oder auch gleiche Dämp-
fungsfaktoren zuzuweisen. 
 
SIMPACK erlaubt zwei Arten von Dämpfung bei flexiblen Körpern:  
 
1. Modal Damping: Die in SIMPACK verwendete modale Dämpfung modaliiC  
stellt das Produkt aus dem einzugebenden Dämpfungswert _i ModalD  
(damping value) und dem Steifigkeitsanteil [ iiK ] dar, mit: 
       _
modal
ii i Modal iiC D K= .             (7.20) 
 
Diese Dämpfung ist vergleichbar mit dem steifigkeitsproportionalen Anteil 
der RAYLEIGH-Dämpfung: 
 
   [ ] [ ] [ ]C M Kα β= + ,     (7.21) 
 
wobei somit die folgende Analogie getroffen werden kann: 
 
                      [ ] [ ]C Kβ=     analog    _modalii i Modal iiC D K=   (7.22) 
 
Mit Hilfe des einzugebenden Dämpfungswertes iD  kann somit nach [116] 
die LEHRsche Dämpfung iξ  der i-ten Eigenform wie folgt berechnet werden: 
 _
2 2
i ie i Modal e
i
Dβω ωξ = =  (7.23) 
 
Dabei gilt für den modalen Dämpfungswert der i-ten Eigenform: 
 _
2
i
i
i Modal
e
D ξω=  (7.24) 
 
 
2. Natural Damping: Eine weitere in SIMPACK verwendete Definition zur 
Berücksichtigung der Dämpfung von flexiblen Strukturen ist die natürliche 
Dämpfung naturaliiC . Sie ergibt sich mit dem einzugebenden Dämpfungswert 
_i NaturalD  zu: 
_2
natural
ii ii ii i NaturalC K M D= .    (7.25)  
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Dieser einzugebende Dämpfungswert kann nach [116] auch als LEHRsche 
Dämpfung angesehen werden, da hierfür gilt: 
 
krit
c
c
ξ = . (7.26) 
Mit 
 2 2 / 2krit ec m m k m k mω= = =  (7.27) 
und somit 
 2c k m ξ= . (7.28) 
 
 
Bei der Bestimmung der Dämpfungsfaktoren sind die zusätzlich im MKS-
System aufgebrachten Randbedingungen noch nicht berücksichtigt. Die kritische 
Dämpfungskonstante wird somit nur mit Hilfe der im FEM-Programm vorgege-
benen Randbedingungen ermittelt.  
 
Zusätzliche Randbedingungen, welche erst im MKS-Programm eingegeben 
werden, ändern die reduzierten Massen und Steifigkeiten und somit auch die 
Eigenfrequenzen des Systems. Da die reduzierte Dämpfung des Systems Cred-i 
als konstant angenommen wird, ändert sich dadurch das LEHRsche Dämpfungs-
maß in Abhängigkeit von den zusätzlich im MKS-Programm aufgebrachten 
Randbedingungen. Will man, dass die Dämpfung des flexiblen Körpers im 
MKS-Programm möglichst der eingegebenen Dämpfung entspricht, sollten so 
viele Randbedingungen wie möglich bereits im FE-Programm aufgebracht 
werden. 
 
 
7.2.6 Vergleich der MKS-Programme ADAMS und SIMPACK im 
Hinblick auf die Modellierung von flexiblen Körpern 
 
Im Folgenden sind die wichtigsten Unterschiede bei der Modellierung von 
flexiblen Körpern mit den MKS-Programmen ADAMS und SIMPACK aufgeführt 
[100]. Diese Vergleiche gelten dabei für die Programmversionen 12.0 bei 
ADAMS und 8.5.17 bei SIMPACK:  
 
• Randbedingungen bei flexiblen Körpern 
In SIMPACK können Randbedingungen bereits im FE-Programm auf-
gebracht werden. So kann z.B. bei einem Kragarm die Einspannung 
bereits in der FEM berücksichtigt werden. Bei ADAMS müssen die Eigen-
formen des frei-freien Systems übergeben werden, Randbedingungen, wie 
sie z.B. beim Kragarm vorkommen, können erst im MKS-Programm 
verändert werden. Da man in ADAMS Absolutkoordinaten verwendet, 
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erhöht sich dadurch die Anzahl der Freiheitsgrade, was zu einer längeren 
Rechenzeit führt. 
 
• Zulässige Zeitschrittweite 
In SIMPACK kann die zulässige Zeitschrittweite recht groß gewählt 
werden, da sich die Genauigkeit mit einer geringeren Schrittweite kaum 
erhöht. Im Gegensatz dazu ist bei ADAMS eine recht kleine Schrittweite 
nötig, um eine ausreichende Genauigkeit zur erhalten, da bei zu großen 
Schrittweiten die Lösung sehr stark von dem mit einer kleineren Schritt-
weite bestimmten Ergebnis abweicht. Dies lässt auf sehr effiziente 
Lösungsalgorithmen bei der Behandlung von flexiblen Körpern in 
SIMPACK schließen. 
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8. MKS-Modell des Schienenfahrzeugs 
Um den Einfluss von gummigefederten Schienenrädern auf den Fahrkomfort 
untersuchen zu können, wird ein MKS-Modell eines Schienenfahrzeugs benö-
tigt, welches das Fahrverhalten möglichst genau beschreiben kann. Da die elas-
tischen Eigenschaften des Wagenkastens großen Einfluss auf den Fahrkomfort 
besitzen, müssen diese mit berücksichtigt werden.  
 
Von der Firma Siemens Verkehrstechnik GmbH wurde dankenswerterweise ein 
SIMPACK MKS-Modell eines Hochgeschwindigkeitszuges zur Verfügung ge-
stellt. Zu dem Fahrzeug existieren umfangreiche Messungen am Rollenprüfstand 
[30]. Man ist somit in der Lage, die Simulationsergebnisse zu verifizieren. Ein 
Vergleich von Messung am Rollenprüfstand und Simulation mit dem MKS-
Programm SIMPACK ergibt bis zu einer Frequenz von 25 Hz recht geringe Unter-
schiede der Beschleunigungen im Wagenkasten. Dieses Modell mit starren 
Rädern muss in dieser Arbeit nun so verändert werden, dass die elastischen 
Eigenschaften der Räder mit berücksichtigt werden können.  
 
8.1 Verwendetes Schienenfahrzeug 
Das verwendete Fahrzeug wird dank der Neigetechnik vor allem bei kurven-
reichen Hochgeschwindigkeitsstrecken verwendet. Der Wagenkasten kann sich 
gegenüber dem Drehgestell ca. 8° um die Längsachse drehen. Damit können 
Kurven bis zu 30% schneller durchfahren werden. Das Fahrzeug besitzt eine 
zulässige Höchstgeschwindigkeit von 230 km/h und wird seit 1999 eingesetzt 
(Bild 8.1). 
 
Bild 8.1: Für das Simulationsmodell verwendetes Schienenfahrzeug  
(von der Siemens AG entwickelt) 
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Tabelle 8.1 gibt einen Überblick über die wichtigsten Daten des Fahrzeugs: 
 
 verwendetes Schienenfahrzeugmodell
Maximal zulässige Geschwindigkeit  Vmax = 230 km/h
Abmaße (Länge x Breite x Höhe) 27,45 m  x  2,85 m  x  3,89 m  
Leergewicht pro Wagen 470 – 550 kN
Maximale Zuladung pro Wagen ca. 50 kN
Maximal zulässige Achslast 160 kN
Drehgestellachsabstand 2,7 m
Tabelle 8.1: Daten des verwendeten Schienenfahrzeugs  
 
Dieses Fahrzeug wird lediglich benötigt, um ein realistisches Modell für das 
Schienenfahrzeug im Hochgeschwindigkeitsbereich zu verwenden. Es ist 
keinesfalls beabsichtigt, gummigefederte Räder bei diesem Fahrzeug einzu-
setzen. 
 
8.2 Beschreibung des MKS-Modells 
Das MKS-Modell des Schienenfahrzeugs besteht aus einem elastischen Wagen-
kasten, starren Drehgestellen und starren Achsen. Die Feder- und Dämpfungs-
eigenschaften der Primär- und Sekundärfederung sind mit Hilfe von linearen 
Federn und Dämpfern modelliert. Am Wagenkasten ist eine weitere Zusatz-
masse befestigt, die als Schwingungsdämpfer wirkt (Bild 8.2).  
 
Bild 8.2: MKS-Modell des verwendeten Schienenfahrzeugs [30] 
 
Als Grundlage für den elastischen Wagenkasten dient das in Bild 8.3 gezeigte 
FE-Modell. 
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Bild 8.3: FE-Modell des Wagenkastens [30] 
 
Für die Erstellung des reduzierten Datensatzes werden Eigenfrequenzen und 
deren Eigenschwingungsformen bis 20 Hz verwendet. Die folgenden Eigenfor-
men können damit abgebildet werden: 
 
• vier erste Biegeeigenfrequenzen um die y-Achse 
• drei erste Torsionseigenfrequenzen um die x-Achse 
• erste Biegeeigenfrequenz um die z-Achse. 
 
Höherfrequente Schwingungen und Schwingungen von Teilsystemen können 
damit nicht abgebildet werden. Bild 8.4 zeigt die erste Biegeeigenform des 
Wagenkastens. 
 
Bild 8.4: Erste Biegeeigenform des Wagenkastens [30] 
 
Die Bauteileigenschaften der Lagerungen für die Zusatzmasse werden durch 
nichtlineare Bauteilmodelle beschrieben, wofür das Materialmodell von WAHLE 
[115] Verwendung findet. Dazu wurden diese Lager vorab mittels Versuchen 
identifiziert. 
 
Da die Eigenschaften des Gleises Einfluss auf die resultierenden Beschleuni-
gungen des Schienenfahrzeugs haben, werden die Nachgiebigkeiten des Gleises 
in vertikaler und radialer Richtung sowie die Querhöhenfehler mit berücksich-
tigt. Als Erregung wurden sowohl stochastische Signale als auch gemessene 
Unebenheiten aufgegeben. 
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8.3 Modellierung der Eigenschaften von Gummibauteilen in 
SIMPACK 
Die Beschreibung der elastischen Eigenschaften von Elastomerbauteilen erfor-
dert spezielle Materialmodelle. In dieser Arbeit wird das in Kapitel 2 
beschriebene Bauteilmodell von WAHLE verwendet. Die Einbindung des Kraft-
gesetzes geschieht dabei mit dem Zusatzmodul „USER“ in SIMPACK. Das Mate-
rialmodell besteht, wie Kapitel 2 beschrieben, aus einer Parallelschaltung einer 
nichtlinearen Feder, einem kontinuierlichem MASING-Element und nichtlinearen 
MAXWELL-Elementen. Diese Aufteilung erlaubt es, gezielt Parameter zu vari-
ieren und damit die elastischen Eigenschaften zu optimieren. So kann z.B. durch 
Anpassung der nichtlinearen Feder die Steifigkeit des Bauteils verändert 
werden. Durch Variation der MASING-Eigenschaften ändert sich die statische 
Hysterese. Mit den MAXWELL-Elementen können schließlich die viskoelas-
tischen Eigenschaften gezielt variiert werden. Die Schnittstelle zum Bauteilmo-
dell in SIMPACK wurde nun so erweitert, dass die einzelnen Eigenschaften des 
Kraftgesetzes im Programmmodul „Parametervariation“ gezielt verändert wer-
den können.  
 
Durch diese Erweiterung ist es möglich, die einzelnen Parameter des Bauteil-
modells gezielt zu verändern, um die Eigenschaften der gummigefederten Räder 
so zu optimieren, dass der Fahrkomfort verbessert wird. 
 
 
8.3.1 Modellierung der gummigefederten Räder in SIMPACK 
Die gummigefederten Räder der in dieser Arbeit verwendeten Bauart bestehen 
aus einer starr auf der Welle fixierten Radscheibe, einem in allen Richtungen 
beweglichen Radreifen und dazwischenliegenden Gummielementen, die mittels 
eines Radfelgenrings vorgespannt und in ihrer Position gehalten werden [120]. 
Bei Vollbahnfahrzeugen mit 920 mm Messkreisdurchmesser sind N gleich 
geformte Gummielemente äquidistant über dem Umfang verteilt zwischen 
Reifen und Radscheibe eingepresst. Der bei Schienenfahrzeugen wichtige 
Stromdurchgang durch das Rad wird dabei entweder durch außen an Reifen und 
Radscheiben aufgebrachte Kupferlitzen oder durch Kupfereinlagen in einzelnen 
Gummikörpern hergestellt. Die Federungseigenschaften der Gummikörper 
werden dadurch leicht verändert, was hier jedoch vernachlässigbar ist. 
 
Da zwischen Radreifen und Radscheibe keinerlei starre Verbindung besteht, 
handelt es sich hierbei um eine voll elastische Lagerung; der Radreifen besitzt 
somit alle sechs Freiheitsgrade relativ zur Radscheibe. Nur bei besonderen 
Vorgaben hinsichtlich des einzuhaltenden Spurmaßes, werden seitliche An-
schläge vorgesehen.  
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SIMPACK erlaubt die Modellierung von so genannten Losradsätzen. Diese 
bestehen aus einer nicht mitdrehenden Achsbrücke und zwei darauf einzeln 
drehbaren Rädern [120]. Diese Methode muss nun dahingehen abgewandelt 
werden, dass die elastischen Eigenschaften des Rades berücksichtigt werden.  
 
Der Grundradsatz besteht aus der Welle, den Bremsscheiben und den beiden 
Radscheiben. An den jeweiligen Seiten befinden sich die Radreifen, welche die 
volle Rad-Schiene-Kontaktfunktionalität besitzen. Da SIMPACK den Rad-
Schiene-Kontakt nur für ein rein y-rotatorisches Gelenk bereitstellt, wird ein 
zusätzlicher praktisch masseloser Zwischenkörper benötigt, mit dem der Radrei-
fen verbunden ist. Der Zwischenkörper besitzt gegenüber dem Grundradsatz alle 
sechs Freiheitsgrade. Die elastischen Eigenschaften können dann zwischen 
diesen beiden Körpern Grundradsatz und Zusatzkörper modelliert werden (Bild 
8.5).  
 
Bild 8.5: Prinzipieller Aufbau von elastischen Rädern in SIMPACK 
 
Da die Verdrehung des Radreifens gegenüber dem Grundradsatz um die y-
Achse bereits durch die tangentiale Steifigkeit der Gummielemente modelliert 
ist, muss die Bewegung des Radreifens gegenüber dem Zusatzkörper unter-
bunden werden. Das Rad besitzt 34 Gummielemente, deren elastische Eigen-
schaften durch jeweils 3 Bauteilmodelle für die radiale, axiale und tangentiale 
Richtung beschrieben werden. Ein gummigefedertes Rad besitzt somit 3 mal 34 
gleich 102 Bauteilmodelle zur Beschreibung der Elastizitäten des Rades.  
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Bis jetzt ist es in SIMPACK noch nicht möglich, den Radreifen als elastischen 
Körper einzubinden. Da, wie in Kapitel 5 beschrieben, die Elastizität des 
Radreifens jedoch nicht vernachlässigt werden darf, muss man die Nachgiebig-
keit durch eine Modifikation der elastischen Eigenschaften der Elastomer-
bauteile in radialer und tangentialer Richtung erfassen. 
 
 
8.3.2 Vereinfachung des Modells 
Da das gesamte Schienenfahrzeug aus acht Rädern besteht, werden insgesamt 
816 (8 x 102) Bauteilmodelle eingebunden. Da dadurch der Rechenaufwand 
ansteigt, sollen im Folgenden Möglichkeiten zur Vereinfachung des Modells 
dargestellt werden. 
 
 
8.3.2.1 Modellierung ohne axiale Elastizität 
Der Einfluss der axialen Elastizität auf den Fahrkomfort ist gering. Man kann 
deshalb die Translationsbewegung in y-Richtung und die Verdrehung des Rad-
reifens gegenüber der x- und z-Achse vernachlässigen. Die axialen Bauteileigen-
schaften müssen in diesem Modell nicht mehr eingebunden werden. Dadurch 
lässt sich die Anzahl der Bauteilmodelle um ein drittel und somit auf 544 Bau-
teile für die elastischen Räder des Schienenfahrzeugs reduzieren. Dieses 
spezielle Modell beschreibt somit nur die vertikalen Eigenschaften des Rades. 
 
 
8.3.2.2 Modellierung mit vier Kraftelementen pro Richtung 
Zur Vereinfachung des Modells können 8,5 Bauteile der jeweiligen Richtung zu 
einem zusammengefasst werden, womit das Rad nur noch aus 4 Elastomer-
elementen besteht. Da die einzelnen Bauteile ein amplitudenabhängiges 
Verhalten besitzen und der Weg-Zeit-Verlauf für jedes der 34 Bauteile 
unterschiedlich ist, handelt man sich durch die Reduzierung auf 4 Bauteile pro 
Rad Fehler ein. Es muss somit eine Kontrolle erfolgen, ob diese Vereinfachung 
zulässig ist. 
 
Bei dieser Vereinfachung müssen die einzelnen Bauteile wie folgt umgerechnet 
werden: 
 
• Verdrehung des Radreifens um die y-Achse 
Da bei dieser Belastung alle Bauteile mit der gleichen Amplitude verformt 
werden, entstehen keine Fehler aufgrund der Amplitudenabhängigkeit. 
Die 34 Bauteilmodelle sind hierbei parallel geschaltet, was zu folgender 
Umrechnung führt: 
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 tan_ tan_ 34
34
4neu Baut
k k= . (8.1) 
 
 
• Translation des Radreifens in z-Richtung 
Die Gesamtsteifigkeit für die Translation in z-Richtung bei 34 Bauteilen 
kann laut Kapitel 5 wie folgt bestimmt werden: 
 _ _ 34 tan_ 34
34 34
2 2ges vertikal rad Bauteile Bauteile
k k k= + . (8.2) 
 
Bei der Modellierung mit vier Bauteilen pro Richtung tragen jeweils zwei 
radiale und zwei tangentiale Federelemente die Last vertikaler Richtung. 
Da sich die Gesamtsteifigkeit nicht verändern darf, lautet die Umrechnung 
für die einzelnen Bauteile in radialer Richtung: 
 _ _ 34
34
4rad neu rad Bauteile
k k=  (8.3) 
 und 
 tan_ tan_ 34
34
4neu Bauteile
k k= . (8.4) 
 
 
• Translation des Radreifens in x-Richtung 
Aufgrund der Rotationssymmetrie des Radreifens ergeben sich die 
gleichen Umrechnungsformeln wie bei der Translation des Radreifens in 
z-Richtung. 
 
 
8.3.2.3 Modellierung mit zentralen Kraftelementen 
Die größtmögliche Vereinfachung erhält man, wenn anstatt der 34 Elastomer-
körper nur ein zentrales Kraftelement in der Drehachse modelliert wird, welches 
die Federeigenschaften in den sechs Freiheitsgraden abbilden kann. Wegen der 
permanenten Drehung des Radsatzes ist dies nur möglich, wenn die Kraftele-
mente nicht mehr fest am drehenden Rad angebracht werden, sondern still 
stehen. Dazu benötigt man Kraftangriffspunkte die zwar am Rad angebracht 
sind, sich aber nicht mit drehen. Insgesamt kann somit die Anzahl der für die 
Gummifederung benötigten Kraftelemente des Schienenfahrzeugs von 816 auf 
46 (6 x 8) verringert werden.  
 
Da sich die Federelemente nicht mit drehen, können Effekte, die durch das 
Drehen des Radreifens entstehen, damit nicht abgebildet werden. Da die ver-
wendeten Bauteile jedoch ein Materialgedächtnis besitzen, muss überprüft 
werden, ob diese Vereinfachung zulässig ist. 
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8.4 Auszuwertende Daten 
Wichtige Kenngrößen zur Beurteilung des Einflusses von gummigefederten 
Schienenrädern auf das Gesamtverhalten des Fahrzeugs sind der Fahrkomfort 
und die Querdynamik. 
 
Als Fahrkomfort bezeichnet man die Einwirkung von mechanischen Schwin-
gungen auf den Organismus eines in einem Fahrzeug befindlichen Menschen 
[33]. Die messtechnische Behandlung und die Bewertung dieser Schwingungen 
ist z.B. in der DIN 5550 zu finden [25]. Bei dem Verfahren werden Beschleuni-
gungen im Frequenzbereich von 0 bis 100 Hz als Bewertungsgröße herange-
zogen und mit Komfortfiltern bewertet. Der abschnittsweise ermittelte Effektiv-
wert der so gefilterten Signale wird als Komfortwert bezeichnet. Da diese 
Messgröße jedoch nicht ausreicht, um den Einfluss von gummigefederten 
Rädern auf den Fahrkomfort zu untersuchen, werden die folgenden Aus-
wertungen vorgenommen: 
 
• Spektrale Leistungsdichte der Beschleunigung im Wagenkasten 
Das Antwortspektrum bei gegebenem Eingangsspektrum wird ausgewer-
tet. Dabei erhält man die Information über die Erregung der Eigen-
frequenzen des Systems. Im Gegensatz zur FFT-Analyse ist die Spektrale 
Leistungsdichte (PSD) bei einem weißen Rauschen unabhängig von der 
Frequenzschrittweite. 
 
• rms-Wert der Beschleunigung im Wagenkasten 
Hierbei wird der Effektivwert der Beschleunigung ausgewertet. 
 2
0
1 tx x dt
t
σ= = ∫?? ??  (8.5) 
 
• Komfortwert der Beschleunigung im Wagenkasten 
Die Schwingungen werden hierbei nach ISO 2631 frequenzmäßig bewer-
tet [91]. 
 
Für die Vertikaldynamik des Fahrzeugs sind jedoch nicht nur die Beschleuni-
gungen sondern auch die Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt ein wichtiges Beurtei-
lungskriterium. Sie sind entscheidend für die Belastung und somit die Lebens-
dauer des Gleises. Mit zunehmenden dynamischen Radlastschwankungen erhöht 
sich der Verschleiß des Rades und somit auch dessen Polygonisierung, was zu 
einer stärkeren Erregung des Fahrzeugs und zu einer reduzierten Lebensdauer 
des Reifens führt. 
 
Schienenfahrzeuge besitzen eine kritische Geschwindigkeit, oberhalb derer 
Störungen durch die Unebenheit des Gleises nicht mehr abklingen. Wird durch 
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einer Störung der Radsatz in lateraler Richtung ausgelenkt, ist der Abrollradius 
des linken und des rechten Rades aufgrund der Konizität des Rades unterschied-
lich. Die Drehgeschwindigkeit des einen Rades ist größer als die des anderen, 
weshalb sich der Radsatz um die z-Achse dreht. Dadurch ändern sich die 
Abrollradien der Räder wiederum. Nun vergrößert sich der Abrollradius des 
anderen Rades, was dazu führt, dass sich der Radsatz um die z-Achse nun 
andersherum dreht. Diese Schwingung wird als Sinuslauf bezeichnet. Ab einer 
bestimmten Geschwindigkeit wird diese Bewegung nicht mehr gedämpft, was 
zu einem instabilen Verhalten des Fahrzeugs führt.  
 
Da die axialen und vertikalen Elastizitäten des Rades dieses Verhalten verän-
dern, ist zu klären, inwieweit sich die kritische Geschwindigkeit durch gummi-
gefederte Räder verändert.  
 
 
8.4.1 Problematik bei der Auswertung des Leistungsdichte-
spektrums 
Im Allgemeinen wird für Auswertungen im Frequenzbereich das Leistungs-
dichtespektrum gegenüber der FOURIER-Analyse bevorzugt, da die Ergebnisse in 
vielen Fällen unabhängig von der verwendeten Frequenzschrittweite sind. In 
diesem Unterkapitel wird ein Fall hergeleitet, bei dem die Frequenzschirittweite 
Einfluss auf das Ergebnis besitzt.  
 
Kontinuierliche FOURIER-Transformation: 
Jede beliebige Zeitfunktion y(t) ist durch eine integrale Summe harmonischer 
Schwingungen über einen kontinuierlichen Frequenzbereich darstellbar und 
kann durch die folgenden äquivalenten Beziehungen ausgedrückt werden [91]: 
 ( ) ( ) ( )
0
cos sinty A t B t dω ωω ω ω
∞ ⎡ ⎤= +⎣ ⎦∫ , (8.6) 
                                    ( ) ( )
1
2
j t
ty F e d
ω
ω ωπ
∞
−∞
= ∫ . (8.7) 
 
Für die FOURIER-Transformation von y(t) kann damit folgender Zusammenhang 
gefunden werden: 
                                    ( ) ( )1 j tj tY y e dtωω β
∞
−
−∞
= ∫ , (8.8) 
wobei durch den Faktor β  die Umrechnung aus Gl. (8.7) enthalten ist.  
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Diskrete FOURIER-Transformation 
Bei der rechentechnischen Umsetzung auf digitalen Rechnern liegen die Zeit-
funktionen nicht als kontinuierliche Funktion sondern als diskrete Zeitreihe vor. 
Ist die Funktion y(t) durch die Wertepaare [yn, tn], n=0, N-1 mit äquidistanter 
Zeiteinteilung /t T N∆ =  bzw. nt n t= ⋅ ∆  gegeben, erhält man für die diskrete 
FOURIER-Transformation: 
 ( ) 2 kjY t Yω β= ∆ . (8.9) 
Mit 
 
1
0
N
j n t
k n
n
Y y e ω
− − ∆
=
= ∑ . (8.10) 
 
Die kleinste berechenbare Frequenz ist dabei min 1/f T= .  
 
Die diskrete FOURIER-Transformation ( )jY ω  ist somit, wie in Gl. (8.9) zu sehen, 
von der Zeitteilung bzw. der Abtastrate abhängig. Aus diesem Grund wird 
häufig das Amplitudenspektrum ( ),F kA ω , welches wie folgt ermittelt werden kann 
 ( ) ( ),F k jA YTω ω
β=  (8.11) 
ausgegeben. 
 
 
Leistungsdichtespektrum: 
Eine weitere Möglichkeit, Ergebnisse, welche im Allgemeinen unabhängig von 
der Frequenzschrittweite sind, zu erhalten, ist das Leistungsdichtespektrum, 
welches auch häufig als PSD (power spektral density) bezeichnet wird: 
 ( ) ( )
2
21
2 j
S Y
Tω ω
β
α= . (8.12) 
 
Die in der Literatur üblichen Werte für die freie Konstante α  sind dabei: 
2α π=   : MKS-Programm SIMPACK [91], 
1α =    : Schielen [99]. 
 
In SIMPACK wird bei einer nichtlinearen Zeitschrittintegration im Allgemeinen 
nicht das kontinuierliche Leistungsdichtespektrum S(ω) ausgegeben, sondern das 
diskrete Leistungsdichtespektrum ( )S ω , welches folgendermaßen definiert ist 
[91] 
 ( ) ( ) FS Sω ω ω= ∆ , (8.13) 
mit 
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 2F
πω ω∆ = . (8.14) 
Um dieses Linienleistungsdichtespektrum mit den sonst üblichen kontinuier-
lichen Leistungsdichtespektren vergleichen zu können, muss es somit noch 
durch Fω∆  geteilt werden. 
 
In der Literatur existieren das einseitige und das zweiseitige Leistungsdichte-
spektrum welche wie folgt ineinander umgerechnet werden können: 
 
 ( ) ( )_ _2einseitig zweiseitigS Sω ω= . (8.15) 
 
Für ein weißes oder ein breitbandiges farbiges Rauschen ohne ausgeprägte 
Eigenformen sind die kontinuierlichen Leistungsdichtespektren von der Fre-
quenzschrittweite unabhängig. Bei realen Messungen bzw. Simulationen ist es 
wichtig, eine Mittelung über mehrere Messungen durchzuführen, da sonst die 
Störungen zu groß wären. Bild 8.6 zeigt das ermittelte Leistungsdichtespektrum 
eines mit einem Frequenzgenerator erstellten farbigen Rauschens ohne Mitte-
lung (linke Grafik) und bei 128 Mittelungen (rechte Grafik). Die Unterschiede 
können somit beträchtlich sein. Bei Simulationsrechnungen muss eine aus-
reichend lange Simulationszeit gewählt werden, damit auch hier eine Mittelung 
möglich ist. 
 
PSD-Analyse des Signals gemittelte PSD-Analyse des Signals
(aus 128 Messungen)
 
Bild 8.6: Leistungsdichtespektrum bei unterschiedlichen Mittelungen 
 
Hat man jedoch Signale, bei denen ausgeprägte Schwingungen einer Frequenz 
vorherrschen, wie sie z.B. bei Erregung einer schwach gedämpften Eigenform 
entstehen, ist das Leistungsdichtespektrum nicht mehr unabhängig von der 
Frequenzschrittweite. Bild 8.7 zeigt ein mit MATLAB berechnetes Leistungs-
dichtespektrum einer Funktion, welche aus einem weißen Rauschen überlagert 
mit einer Sinusschwingung besteht. Dabei ist die Frequenzschrittweite der 
oberen Kurve halb so groß wie die der unteren Kurve. Es ist deutlich zu erken-
nen, dass die Ergebnisse außerhalb der dominanten Eigenform unabhängig von 
der Frequenzschrittweite sind. Das Leistungsdichtespektrum der dominanten 
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Eigenform ist jedoch bei der oberen Kurve nur halb so groß wie bei der unteren 
Kurve. 
 
 
Bild 8.7: Mit MATLAB berechnetes Leistungsdichtespektrum einer Funktion 
bei unterschiedlicher Frequenzschrittweite 
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Zusammenfassend kann somit festgehalten werden, dass bei Zeitverläufen, bei 
denen dominante Frequenzen vorherrschen, die Leistungsdichtespektren nicht 
mehr unabhängig von der Frequenzschrittweite sind.  
 
Will man z.B. die Beschleunigung im Wagenkasten eines Schienenfahrzeugs 
auswerten, treten dominante Schwingungsfrequenzen im Bereich der Eigen-
formen des Wagenkastens auf. Somit muss man bei einem Vergleich darauf 
achten, dass die Frequenzschrittweite gleich ist.  
 
Da die Faktoren α  und β  in der Literatur nicht eindeutig sind, muss man bei 
einem Vergleich auch hierbei auf eine einheitliche Definition achten. 
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9. Parameterermittlung und Verifikation 
Wie im vorherigen Kapitel beschrieben, werden die Bauteileigenschaften der 
Gummikörper mit dem nichtlinearen Modell von WAHLE [115] abgebildet. Das 
Bauteilmodell benötigt statische und dynamische Hysteresen als Basis für die 
Approximation der relevanten Modelldaten. Dieses Kapitel beschreibt die dazu 
benötigten Messungen und gibt Aufschluss über die erreichte Modellgenau-
igkeit. 
 
 
9.1 Messungen der Gummikörper 
Beim MKS-Modell des elastischen Rades werden die Bauteileigenschaften in 
allen drei Richtungen eingebunden, weshalb für jede Richtung ein Bauteilmodell 
benötigt wird. Die elastischen Eigenschaften von Gummi, welcher inkompres-
sibel ist, hängen entscheidend von der jeweiligen Einbausituation ab. Aus die-
sem Grund wird ein Prüfstand verwendet, welcher beinahe exakt die Einfassung 
im Rad nachbildet [120]. Lediglich die durch die Rundheit des Rades verur-
sachte Krümmung wird dabei vernachlässigt. Die in dem realen Rad vorhan-
denen Vorspannungen in radialer Richtung werden ebenfalls berücksichtigt, 
indem die Elemente um einen fest definierten Weg in radialer Richtung vorge-
spannt werden. Zwischen der Vorspannung in radialer Richtung und den eigent-
lichen Messungen gibt es eine Pause von mindestens 24 Stunden. Damit sind die 
Einflüsse der Langzeitrelaxation berücksichtigt. Bild 9.1 zeigt den Versuchsauf-
bau zum Messen der Eigenschaften in radialer Richtung der Gummielemente. 
Da hierbei zwei Elastomerelemente in Reihe geschaltet sind, müssen die Wege 
bei der Auswertung halbiert werden. Aufgrund der hohen Steifigkeit der Elasto-
merelemente können die Kräfte, die aus der Beschleunigung der mittleren Masse 
entstehen, vernachlässigt werden. Die Eigenfrequenz dieses Einmassenschwin-
gers liegt weit oberhalb der gemessenen Frequenzen. 
 
Bild 9.1: Versuchsaufbau zum Messen Eigenschaften in radialer Richtung 
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Zur Bestimmung der Parameter für das WAHLE-Bauteilmodell benötigt man die 
folgenden Messungen 
 
• Große quasistatische Hysterese 
Diese Hysterese muss den gesamten Arbeitsbereich umfassen und dient 
dazu, die nichtlineare Kennlinie der Feder zu bestimmen. 
 
• Kleine quasistatische Hysteresen 
Diese Hysteresen werden zur Approximation der Parameter für das konti-
nuierliche MASING-Element verwendet. Dabei sollte man alle interes-
sierenden Amplituden und Mittellagen berücksichtigen. 
 
• Speicher- und Verluststeifigkeit für unterschiedliche Amplituden und 
Frequenzen 
Nach der Durchführung der quasistatischen Belastung erfolgen die Mes-
sungen bei harmonischer Erregung, entsprechend den Arbeitspunkten 
und Amplituden der kleinen quasistatischen Hysteresen. Die Speicher- 
und Verluststeifigkeit dieser Hysteresen werden für die Approximation 
der Modellparameter benötigt. 
 
 
Bild 9.2 zeigt gemessene quasistatische Hysteresen bei unterschiedlichen Mittel-
lagen und Amplituden. Es ist deutlich zu erkennen, dass die Steifigkeiten und 
Dämpfungen von der Amplitude abhängig sind. Darüber hinaus weichen die 
Hysteresen stark von der Ellipsenform ab. Das Elastomerelement zeigt somit ein 
stark nichtlineares Verhalten. 
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Bild 9.2: Gemessene quasistatische Hysteresekurven  
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Bild 9.3 und Bild 9.4 zeigen einen Vergleich von gemessenen und mit dem 
Bauteilmodell von WAHLE simulierten Hysteresen. Der Kraftoffset in Bild 9.4 
entsteht dadurch, dass mit dem hier erstellten Modell nur schnellere harmo-
nische Belastungen abgebildet werden können. Langsame Relaxationsvorgänge 
werden dagegen bewusst nicht erfasst, da diese langsamen Relaxationsvorgänge 
keinen Einfluss auf den Fahrkomfort besitzen. 
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Bild 9.3: Vergleich Messung-Simulation für die große quasistatische 
Hysterese bei einer Frequenz von 0,03 Hz 
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Bild 9.4: Vergleich Messung-Simulation für eine dynamische Hysterese bei 
einer Frequenz von 31 Hz 
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9.2 Modifikation der Parameter 
Bei den Messungen des gummigefederten Rades in vertikaler Richtung hat sich 
herausgestellt, dass die Nachgiebigkeit des Radreifens nicht vernachlässigbar ist. 
Die Verformung des Rades setzt sich etwa zu einem Drittel aus der Radreifen-
verformung und zu zwei Dritteln aus der Verformung der Gummielemente 
zusammen.  
 
Die elastischen Eigenschaften des Radreifens können jedoch nicht mit dem 
MKS-Modell abgebildet werden, da es in SIMPACK bis jetzt noch nicht möglich 
ist, flexible Körper beim Rad-Schiene-Kontakt zu verwenden. Die Bauteileigen-
schaften der Gummielemente müssen somit so verändert werden, dass die 
Nachgiebigkeit des Radreifens damit bereits berücksichtigt wird. 
 
Wie in Kapitel 5 beschrieben, kann die Steifigkeit des Radreifens näherungs-
weise nach der folgenden Formel beschrieben werden: 
 
 
tan
3
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1   1 1
9
SCHIENENRAD rad
i rad i
i rad
k
EIR k R k R k
R
ϕ ϕ ϕ
ππ π π
− = ++ +
. (9.1) 
 
Die gesamte Steifigkeit des Radreifens ist somit eine Reihenschaltung aus der 
Steifigkeit der Gummielemente und einem elastisch gebetteten Ring.  
 
Zur Modifikation der Parameter wurde das gummigefederte Rad in SIMPACK 
modelliert. Die Bauteileigenschaften der Gummielemente in radialer und 
tangentialer Richtung werden mit dem Bauteilmodell abgebildet. Der Radreifen 
muss dabei als starrer Körper abgebildet werden. 
 
Bild 9.5 zeigt einen Vergleich der mit dem SIMPACK-Modell berechneten und 
der gemessenen dynamischen Hysterese. Es ist deutlich zu erkennen, dass die 
Steifigkeit und die Dämpfung des Rades bei der Simulation wesentlich zu groß 
sind.  
 
Die Parameter der Bauteilmodelle für die radiale und tangentiale Richtung 
müssen so modifiziert werden, dass die simulierten Steifigkeiten und Dämp-
fungen für das stehende gummigefederte Rad in vertikaler Richtung mit den 
gemessenen Werten näherungsweise übereinstimmen. 
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Bild 9.5: Vergleich einer gemessenen und berechneten Hysterese des 
stehenden gummigefederten Rades in vertikaler Richtung ohne 
Modifikation der Bauteildaten 
 
Bild 9.5 zeigt einen Vergleich der statischen Hysterese mit modifizierten 
Bauteilparametern. Dabei wurden der lineare Steifigkeitsanteil und der 
konstante Reibanteil des kontinuierlichen MASING-Elementes abgesenkt, um die 
Elastizität des Radreifens nachzubilden.  
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Bild 9.6: Vergleich einer gemessenen und berechneten quasistatischen 
Hysterese des stehenden gummigefederten Rades in vertikaler 
Richtung mit Modifikation der Bauteildaten zur Nachbildung  
der elastischen Eigenschaften des Radreifens 
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Zur Kontrolle des Einflusses der Amplitude und der Frequenz zeigt Bild 9.7 
einen Vergleich einer dynamischen Hysterese bei einer Amplitude von 0,05 mm. 
Die Steifigkeit und die Dämpfung stimmen sehr gut überein. Es tritt lediglich 
ein geringer Offset der Kraft auf. 
 
-0,34 -0,32 -0,30 -0,28 -0,26 -0,24
-100000
-90000
-80000
-70000
-60000
-50000
 Kr
af
t [
N
]
Weg [mm]
 gemessen
 mit SIMPACK berechnet
 
Bild 9.7: Vergleich einer gemessenen und berechneten dynamischen 
Hysterese des stehenden gummigefederten Rades in vertikaler 
Richtung mit Modifikation der Bauteildaten 
 
 
Die Abweichung zwischen den gemessenen und berechneten Hysteresen in 
radialer Richtung ist somit sehr gering. Der Einfluss der Drehgeschwindigkeit 
auf die Bauteileigenschaften kann jedoch nicht mit Messungen verglichen 
werden, da mit den vorhandenen Prüfeinrichtungen keine Messungen am 
rollenden Rad möglich waren. 
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10. Einfluss der Raddrehgeschwindigkeit  
Beim stehenden Rad ändert sich bei harmonischer Erregung die Amplitude und 
Mittellage für das einzelne Elastomerelement nicht. Wenn sich das Rad nun 
dreht, gilt dies nicht mehr. Da sich die Verformung der jeweiligen Bauteile in 
Abhängigkeit von der Raddrehgeschwindigkeit ändert, muss untersucht werden, 
inwieweit sich die dynamischen Eigenschaften des Rades in Abhängigkeit von 
der Fahrgeschwindigkeit ändern.  
 
Betrachtet man die 6 Freiheitsgrade des Radreifens gegenüber der Radscheibe, 
lässt sich nur bei der Rotation um die x- bzw. z-Achse und bei der Verschiebung 
in x- bzw. z-Richtung eine Abhängigkeit der Belastungsgeschichte von der Zeit 
feststellen. Bei der Rotation um die y-Achse und bei der Translation entlang der 
y-Achse werden alle Gummielemente unabhängig von der Raddrehgeschwindig-
keit mit derselben Amplitude verformt.  
 
Die schwingungstechnischen Eigenschaften des Rades werden im einfachsten 
Fall mit Hilfe von linearen Federn abgebildet. Da das gummigefederte Rad 
jedoch Dämpfung besitzt, kann durch ein zusätzliches Dämpferelement dieser 
Effekt mit berücksichtigt werden. Allerdings verhalten sich gummigefederte 
Räder nicht wie ein VOIGT-KELVIN-Element, da beim realen Rad die Dämpfer-
kraft nicht proportional zur Geschwindigkeit zunimmt. Elastomerbauteile besitz-
en normalerweise nur eine geringe Abhängigkeit der Dämpfungskraft von der 
Belastungsgeschwindigkeit, was wesentlich genauer über ein MAXWELL-Ele-
ment als mit einem VOIGT-KELVIN- Element dargestellt werden kann. Da die 
Frequenzabhängigkeit nur gering ist, kann es ausreichen, die Dämpfung des 
Rades mit Hilfe von Reibelementen zu modellieren. Will man jedoch das 
Verhalten von gummigefederten Rädern genau abbilden, muss ein komplexes 
nichtlineares Materialmodell verwendet werden, welches z.B. wie beim Bauteil-
modell von WAHLE [115] aus den Komponenten nichtlineare Feder, nichtline-
ares MAXWELL-Element und nichtlineares Reibelement besteht.  
 
Im Folgenden wird für jedes der oben erwähnten Modelle der Einfluss der Rad-
drehgeschwindigkeit auf die dynamischen Eigenschaften des Rades untersucht. 
 
 
10.1 Verdrehung des Rades um die x-Achse 
Im Folgenden wird hergeleitet, inwieweit sich die elastischen Eigenschaften des 
Rades bei Verdrehung um die x-Achse in Abhängigkeit von der Raddreh-
geschwindigkeit ändern. Das hier betrachtete gummigefederte Rad besteht aus 
34 einzelnen Elastomerelementen. Für ein einzelnes Bauteil ergeben sich die in 
10. Einfluss der Raddrehgeschwindigkeit 112
Bild 10.1 gezeigten kinematischen Bedingungen bei Verdrehung des Rades um 
die x-Achse und zusätzlicher Raddrehgeschwindigkeit um die y-Achse.  
 
 
Bild 10.1: Kinematische Zusammenhänge eines Bauteils bei Verdrehung 
um die y-Achse von 0β  nach ( )tβ  
 
Für den axialen Weg eines einzelnen Bauteils in Abhängigkeit vom Drehwinkel 
α  gilt für kleine Winkel: 
 ( ) ( ) ( )y t x t ts r α= . (10.1) 
Mit 
 ( ) ( )0 sint tαα α ω=  (10.2) 
für eine harmonische Belastung. 
 
Der Abstand xr  ist abhängig von der Drehgeschwindigkeit des Rades um die y-
Achse: 
 ( ) 0cos( )x tr r β β= + , (10.3) 
wobei für die Drehbewegung ( )tβ  gilt: 
 ( )t tββ ω= . (10.4) 
 
0β  ist hierbei der Winkel des betrachteten Elastomerbauteils zur z-Achse zum 
Zeitpunkt t=0. 
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Setzt man die Gleichungen (10.2), (10.3) und (10.4) in (10.1) ein, so erhält man 
den folgenden Zusammenhang für die Bauteilverformung in y-Richtung: 
 ( ) ( ) ( )0 0cos siny ats r t tβα ω β ω= + . (10.5) 
 
Durch Anwendung des Additionstheorems für sin cosα β  kann Gleichung 
(10.5) folgendermaßen umgeschrieben werden: 
 ( ) ( ) ( ){ }1 0 0 02 sin sina ay ts r t tβ βα ω ω β ω ω β⎡ ⎤ ⎡ ⎤= + + + − −⎣ ⎦ ⎣ ⎦ . (10.6) 
  
Für gleiche Drehfrequenzen um die x- und y-Achse ( )α βω ω ω= =  wird somit 
jedes der Bauteile mit der doppelten Erregerfrequenz gegenüber dem stehenden 
Rad belastet. 
 
Bei der Bestimmung des Momentes muss zusätzlich noch der veränderliche 
Hebelarm zur x-Achse berücksichtigt werden. Die Gleichung für den Hebelarm 
ergibt sich aus Gl. (10.3) und (10.4)  zu: 
 
 ( ) 0cos( )x tr r tβω β= + . (10.7) 
 
10.1.1 Lineare Federn 
 
Für eine lineare Feder ist das Moment um die x-Achse wie folgt definiert: 
 ( ) ( ) ( )axx t y t x tM k s r= . (10.8) 
 
Setzt man die Bauteilverformung sy(t) (Gl. (10.6)) und den Hebelarm rx(t) ein, 
lautet der Zusammenhang für das Moment: 
 
( ) ( ){
( ) }
1
0 02
0 0
sin
            sin cos( )
ax ax t
a
M k r t
t r t
β
β β
α ω ω β
ω ω β ω β
⎡ ⎤= + + +⎣ ⎦
⎡ ⎤− − +⎣ ⎦
 (10.9) 
 
 
( ) ( ){
( ) }
21
0 0 02
0 0
sin cos( )
                             sin cos( )
ax ax t
a
M k r t t
t t
β β
β β
α ω ω β ω β
ω ω β ω β
⎡ ⎤= + + + +⎣ ⎦
⎡ ⎤− − +⎣ ⎦
 (10.10) 
 
 
Mit dem Additionstheorem für sin cosα β  kann die Gleichung wie folgt 
umgeschrieben werden: 
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( ) ( ) ( ){
( ) ( ) }
21
0 04
0
sin 2 2 sin
                             sin sin 2 2
ax ax t
a
M k r t t
t t
β α
α β
α ω ω β ω
ω ω ω β
⎡ ⎤= + + + +⎣ ⎦
⎡ ⎤+ − −⎣ ⎦
 (10.11) 
 
Das Moment besteht somit aus einem höherharmonischen Anteil und einem 
Anteil, welcher mit der Erregerfrequenz um die x-Achse übereinstimmt. 
 
Anstatt der 34 Bauteile werden exemplarisch zwei um 90° verschobene Bauteile 
behandelt. Dies reicht aus, um die kinematischen Bedingungen beim rollenden 
Rad, welches sich zusätzlich um die x-Achse dreht, zu erklären.  
 
 
1. Bauteil:  
Der Federweg des 1. Bauteils folgt nach Gl. (10.6) mit α βω ω ω= =  und 0 0β =  
zu: 
                                              ( ) 1 01 2 sin 2y ts r tα ω= . (10.12) 
 
Setzt man in Gleichung (10.11) die Randbedingungen α βω ω ω= =  und 0 0β =  
ein, ergibt sich der folgende Zusammenhang für das Moment um die x-Achse: 
 ( ) [ ]211 04 sin3 sinx axtM k r t tα ω ω= +  (10.13) 
 
Das Moment des 1. Bauteils setzt sich somit aus einem höherharmonischen 
Anteil und einem Anteil gleich der Erregerfrequenz zusammen. 
 
 
2. Bauteil: 
Der Federweg des 2. Bauteils ist nach Gl. (10.6) mit α βω ω ω= =  und 0 2πβ = − : 
 ( ) [ ]12 02 1 cos2ys t r tα ω= −  (10.14) 
 
Für das Moment des 2. Bauteils ergibt sich nach Gl. (10.11) das Moment zu:  
                             ( ) [ ]212 04 sin3 3sinx axM t k r t tα ω ω= − + . (10.15) 
 
 
Summe der Bauteilmomente 1 und 2: 
Addiert man die Momente der beiden um 90° verschobenen Bauteile nach Gl. 
(10.13) und (10.15), so erhält man für das Gesamtmoment den folgenden 
Zusammenhang: 
 ( ) 2 0 sinx axM t k r tα ω= . (10.16) 
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Die höherharmonischen Anteile fallen somit weg. Das Ergebnis entspricht dem 
des stehenden Rades. Ist eine Modellierung der elastischen Eigenschaften des 
Rades nur mit linearen Federn möglich, die paarweise um 90° versetzt ange-
ordnet sind, ergeben sich keine Abhängigkeiten von der Raddrehgeschwin-
digkeit. 
 
10.1.2 VOIGT-KELVIN-Element 
Im Folgenden soll untersucht werden, inwieweit die Eigenschaften des 
elastischen Rades bei Modellierung mit einem VOIGT-KELVIN-Element 
(Parallelschaltung aus einem Feder- und einem Dämpferelement) abhängig von 
der Geschwindigkeit sind. Das Moment um die x-Achse setzt sich dabei aus 
dem Moment aufgrund der linearen Federn und dem Moment aufgrund der 
linearen Dämpfer zusammen. Da wie in Kapitel 10.1.1 hergeleitet, lineare 
Federn keine Abhängigkeit des Momentes um die x-Achse von der Raddrehge-
schwindigkeit verursachen, reicht es aus, das Moment aufgrund der Dämpfer-
kraft zu ermitteln. 
 
Die Bauteilgeschwindigkeit ergibt sich durch Ableiten des Bauteilweges  
 
( ) ( ) ( ){ }1 0 0 02 sin sina ay ts r t tβ βα ω ω β ω ω β⎡ ⎤ ⎡ ⎤= + + + − −⎣ ⎦ ⎣ ⎦  
 
nach der Zeit zu: 
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 (10.17) 
 
Das Moment aufgrund eines Dämpferelementes ist wie folgt definiert: 
 ( ) ( ) ( )1 1axxD t y t x tM c v r= . (10.18) 
 
Durch Einsetzen von Gl. (10.17) und (10.7) in (10.18) erhält man für das 
Moment um die x-Achse: 
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bzw. 
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Mit dem Additionstheorem für cos cosα β  kann die Gleichung folgendermaßen 
vereinfacht werden: 
( ) ( ) ( )( ) ( ){
( ) ( ) ( )( ) }
21
0 04
0
cos 2 2 cos
                              cos cos 2 2   .
ax a a ayD t
a a
M c r t t
t t
β β
β α β
α ω ω ω ω β ω
ω ω ω ω ω β
⎡ ⎤= + + + + +⎣ ⎦
⎡ ⎤− + − −⎣ ⎦
 (10.20) 
 
1. Bauteil:  
Für das 1. Bauteil mit α βω ω ω= =  und 0 0β =  ergibt sich die Geschwindigkeit 
nach Gl. (10.17) zu: 
 ( ) 01 cos2y tv r tα ω ω= . (10.21) 
 
Für das Moment des 1. Bauteils mit den gegebenen Randbedingungen ergibt 
sich somit nach Gleichung (10.20) der folgende Zusammenhang: 
 
 ( ) [ ]21 01 2 cos3 cosaxy D tM c r t tα ω ω ω= + . (10.22) 
 
Das Moment besteht somit auch bei einem Dämpfer aus einem harmonischen 
und einem höherharmonischen Anteil. 
 
 
2. Bauteil:  
Für das 2. Bauteil mit α βω ω ω+ =  und 0 2πβ = −  gilt für die Geschwindigkeit 
nach Gl. (10.17): 
 ( ) 02 sin 2y tv r tα ω ω= . (10.23) 
 
Das Moment ergibt sich aus Gl. (10.20) zu: 
 ( ) [ ]21 02 2 cos3 cosaxx D tM c r t tα ω ω ω= − + . (10.24) 
 
Das Moment besteht somit auch beim 2. Bauteil aus einem harmonischen 
(cos tω ) und einem höherharmonischem (cos3 tω ) Anteil. 
 
 
Summe der Bauteilmomente 1 und 2: 
 
Addiert man die Gleichungen für die beiden Teilmomente (Gl. (10.22) und 
(10.24)) ergibt sich somit der folgende Zusammenhang für das Bauteilmoment 
um die x-Achse infolge zweier um 90° verschobener Dämpferelemente: 
 
 ( ) 2 0 cosx axM t c r tα ω= . (10.25) 
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Dieses Moment für das rollende Rad entspricht in diesem Fall ebenfalls dem des 
stehenden Rades. Bei einer Modellierung der Eigenschaften des Rades mit Hilfe 
von VOIGT-KELVIN- Elementen existiert somit keine Abhängigkeit der elasti-
schen Eigenschaften von der Raddrehgeschwindigkeit, wenn immer zwei um 
90° versetzte Bauteilpaare gefunden werden können. 
 
10.1.3 MAXWELL-Element 
Im Folgenden soll nun untersucht werden, in welcher Weise die Raddrehge-
schwindigkeit des Rades die Eigenschaften bei Modellierung mit MAXWELL-
Elementen verändert.  
 
Auch in diesem Fall werden zwei um 90° verschobene Bauteile untersucht. Für 
die Erregerfrequenz und die Drehfrequenz wird der Spezialfall α βω ω ω= =  
verwendet. Da der Verlauf der Belastung Einfluss auf die Gleichung für die 
MAXWELL-Kräfte besitzt, werden zuerst die Zusammenhänge für die MAXWELL-
Kräfte der beiden Bauteile ermittelt.  
 
 
MAXWELL-Kraft für das 1. Bauteil: 
Der Verformungsverlauf für das 1. Bauteil ist nach Gl. (10.12): 
 ( ) 11 02 sin 2y ts r tα ω= . (10.26) 
 
Aus der Literatur [z.B. 115] ergibt sich für ein MAXWELL-Element mit der 
folgenden harmonischen Wegerregung: 
 ( ) ˆ sinM Mts x tω=  (10.27) 
zu: 
 ( ) [ ]maxwell_Sinus 2ˆ cos sin1
M
M M M
M
F xk t tτω ω τω ωτω= ++ . (10.28) 
 
Dabei steht k  für die Federkonstante und τ  für die Abklingzeit mit  
 / .c kτ =  (10.29) 
 
Mit den Substitutionen 
 2Mω ω=  (10.30) 
und 
 1 02xˆ rα=  (10.31) 
 
kann aus Gl. (10.28) die MAXWELL-Kraft für das 1. Bauteil wie folgt bestimmt 
werden: 
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 ( ) [ ]1maxwell_1 02 2
2 cos2 2 sin 2
1 2
F r k t tτ ωα ω τ ω ωτ ω= ++ . (10.32) 
 
Mit 
 1 02 2ZA r kα τ ω=  (10.33) 
und 
 ( )21 2NA τ ω= +  (10.34) 
 
kann man Gleichung (10.32) noch weiter vereinfachen: 
 [ ]maxwell_1 cos2 2 sin 2Z
N
AF t t
A
ω τ ω ω= + . (10.35) 
 
 
MAXWELL-Kraft für das 2. Bauteil: 
Die Erregung des 2. Bauteils ergibt sich nach Gl. (10.14) zu: 
 ( ) [ ]12 02 1 cos2ys t r tα ω= − . (10.36) 
 
Da in der Literatur keine Lösung der Differentialgleichung für das MAXWELL-
Element bei dieser Belastung gefunden werden kann, muss sie noch ermittelt 
werden. 
 
 
Bild 10.2: Das MAXWELL-Element 
 
Die Differentialgleichung für ein MAXWELL-Element lautet: 
 2 2 1c x k x k x+ =? . (10.37) 
 
Mit dem homogenen Lösungsansatz 
 2hom
t
x Ae τ−=  (10.38) 
 
Der partikuläre Lösungsansatz für den Weg der inneren Variablen ist dabei: 
 2 1 2 3sin cosPart M Mx B t B t Bω ω= + + . (10.39) 
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Für die Geschwindigkeit gilt somit: 
 2 1 2cos sinPart M M M Mx B t B tω ω ω ω= −? . (10.40) 
 
Die Erregung des Systems ist dabei: 
 ( ) [ ]1 1ˆ 1 cos Mx t x tω= − . (10.41) 
 
Setzt man nun Gl. (10.41), (10.40) und (10.39) in die Differentialgleichung 
(10.37) ein, erhält man das folgende Gleichungssystem für den eingeschwun-
genen Zustand: 
 
 
1 2 3
1 2
1 1
sin cos
cos sin
ˆ ˆcos  .
M M
M
k B t k B t k B
c B t c B t
k x t k x
ω ω
ω ω ω ω
ω
Μ Μ Μ Μ
+ + +
− =
− +
 (10.42) 
 
Ein Koeffizientenvergleich ergibt: 
 1 2 0Mk B c Bω− =  (10.43) 
 2 1 1ˆMk B c B k xω+ = −  (10.44) 
 3 1ˆk B k x=  . (10.45) 
 
Aus Gl. (10.45) kann 3B  direkt ermittelt werden: 
 3 1ˆB x= . (10.46) 
 
Aus Gl. (10.43) folgt: 
 1 2M
cB B
k
ω= ; (10.47) 
mit 
 c kτ =  (10.48) 
ergibt sich: 
 1 2MB Bτ ω= . (10.49) 
 
Setzt man nun Gl. (10.49) in (10.44) ein, folgt für 2B : 
 ( )2 12
1 ˆ
1 M
B xτω= − + . (10.50) 
 
Gl. (10.50) in (10.49) eingesetzt, ergibt 1B  zu: 
 ( )1 12 ˆ1
M
M
B xτωτω= − + . (10.51) 
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Setzt man die Gleichungen für die Konstanten B1, B2 und B3 in Gl. (10.39) ein, 
erhält man für die partikuläre Lösung: 
 ( ) ( )2 1 1 12 2
1ˆ ˆ ˆsin cos
1 1
M
Part M M
M M
x x t x t xτω ω ωτω τω= − − ++ + . (10.52) 
 
Nach Sortieren der Gleichung ergibt sich der folgende Zusammenhang für x2Part: 
 ( ) [ ]2 1 2
1ˆ 1 sin cos
1
Part M M M
M
x x t tτω ω ωτω
⎡ ⎤= − +⎢ ⎥+⎢ ⎥⎣ ⎦
. (10.53) 
 
Durch Ableiten nach der Zeit ergibt sich die Geschwindigkeit der partikulären 
Lösung zu: 
 ( ) [ ]2 1 2ˆ sin cos1
M
Part M M M
M
x x t tω ω τω ωτω= −+? . (10.54) 
 
Für den eingeschwungenen Zustand ( t → ∞ ) erhält man für die MAXWELL-Kraft 
bei einer (1-cos) Erregung: 
 ( )_1 cos 2Maxwell tF c x− = ⋅ ? . 
 ( ) [ ]_1 cos 1 2ˆ sin cos1
M
Maxwell M M M
M
F x c t tω ω τω ωτω− = ⋅ −+  .  
 
Mit c kτ=  folgt somit für die MAXWELL-Kraft bei einem um die Mittellage 
verschobenen Kosinus als Erregung: 
 ( ) [ ]_1 cos 1 2ˆ sin cos1
M
Maxwell M M M
M
F x k t tτω ω τω ωτω− = −+ . (10.55) 
 
Mit den Substitutionen: 
 11 02xˆ rα=  (10.56) 
und 
 2Mω ω=  (10.57) 
 
ergibt sich somit die MAXWELL-Kraft für das 2. Bauteil zu: 
 ( ) [ ]1_ 2 02 2
2 sin 2 2 cos2
1 2
MaxwellF r k t t
τ ωα ω τ ω ωτ ω= −+ . (10.58) 
 
Auch hier kann der Term vor der Klammer durch die folgenden Substitutionen 
ersetzt werden: 
 1 02 2ZA r kα τ ω=  (10.59) 
und 
10. Einfluss der Raddrehgeschwindigkeit 121
 ( )21 2NA τ ω= + . (10.60) 
 
Somit ergibt sich der folgende Zusammenhang für die MAXWELL-Kraft des 2. 
Bauteils: 
 [ ]_ 2 sin 2 2 cos2zMaxwell
N
AF t t
A
ω τ ω ω= − . (10.61) 
 
 
Mit den so gefundenen Zusammenhängen für die Maxwell-Kräfte können die 
Momente der einzelnen Bauteile berechnet werden: 
 
 
Moment für Bauteil 1: 
Für das 1. Bauteil mit a βω ω ω= =  und 0 0β =  gelten die folgenden Zusammen-
hänge: 
 ( ) 11 02 sin 2ys t r tα ω=  (10.62) 
 ( )1 cosxr t r tω=  (10.63) 
 [ ]maxwell_1 cos2 2 sin 2Z
N
AF t t
A
ω τ ω ω= + . (10.64) 
 
Das Moment aus einer MAXWELL-Kraft lautet für das 1. Bauteil: 
 ( )_1 _1 1Maxwell Maxwell x tM F r= , (10.65) 
 [ ]_1 cos2 2 sin 2 cosZMaxwell
N
AM t t r t
A
ω τ ω ω ω= + , (10.66) 
 [ ]_1 cos2 cos 2 sin 2 cosZMaxwell
N
AM r t t t t
A
ω ω τ ω ω ω= + . (10.67) 
 
Es folgt somit für Gl. (10.67): 
 ( )_1 1 cos3 cos 2 sin3 sin2 ZMaxwell N
AM r t t t t
A
ω ω τω ω ω= + + +⎡ ⎤⎣ ⎦ . (10.68) 
 
Moment für Bauteil 2: 
Die hier benötigten und bereits bekannten Gleichungen für das 2. Bauteil sind: 
 ( ) [ ]12 02 1 cos2ys t r tα ω= − , (10.69) 
 ( )2 sinxr t r tω= , (10.70) 
 [ ]_ 2 sin 2 2 cos2zMaxwell
N
AF t t
A
ω τ ω ω= − . (10.71) 
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Für das Moment aus der MAXWELL-Kraft des 2. Bauteils lautet der Zusammen-
hang: 
 ( )_ 2 _ 2 2Maxwell Maxwell x tM F r= . (10.72) 
 
Setzt man nun Gl. (10.71) und (10.70) in (10.72) ein, ergeben sich die folgenden 
Beziehungen: 
 [ ]_ 2 sin 2 2 cos2 sinzMaxwell
N
AM t t r t
A
ω τ ω ω ω= − , (10.73) 
 [ ]_ 2 sin 2 sin 2 cos2 sinzMaxwell
N
AM r t t t t
A
ω ω τ ω ω ω= − . (10.74) 
 
Es folgt somit: 
          ( )_ 2 1 cos3 cos 2 sin3 sin2 zMaxwell N
AM r t t t t
A
ω ω τω ω ω= − + − −⎡ ⎤⎣ ⎦ . (10.75) 
 
 
Summe der Momente: 
Aus den Momenten für das 1. Bauteil (10.68) und für das 2. Bauteil (10.75) 
ergibt sich das resultierende Moment: 
 
( )
( )
1 cos3 cos 2 sin3 sin
2
1                 cos3 cos 2 sin3 sin
2
Z
Maxwell
N
z
N
AM r t t t t
A
A r t t t t
A
ω ω τω ω ω
ω ω τω ω ω
= + + + +⎡ ⎤⎣ ⎦
− + − −⎡ ⎤⎣ ⎦
 (10.76) 
bzw. 
 [ ]cos 2 sinZMaxwell
N
AM r t t
A
ω τω ω= + . (10.77) 
 
Mit den Zusammenhängen für zA (Gl. (10.59)) und NA  (Gl. (10.60)) lautet das 
Moment für das rollende Rad somit: 
 ( ) [ ]
2
0 2 cos 2 sin1 2
MaxwellM r k t t
τωα ω τω ωτω= ++ . (10.78) 
 
Im Gegensatz dazu trägt beim stehenden Rad nur das 1. Bauteil zum Moment 
bei. 
 
 
Die MAXWELL-Kraft für das 1. Bauteil lautet dabei: 
 ( ) [ ]_ 0 2 cos sin1Maxwell stehendF r k t t
τωα ω τω ωτω= ++ . (10.79) 
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Das Moment ergibt sich somit zu: 
 ( ) [ ]
2
_ 0 2 cos sin1
Maxwell stehendM r k t t
τωα ω τω ωτω= ++ . (10.80) 
 
Vergleicht man die Gleichungen für die Momente um die x-Achse miteinander, 
stellt man fest, dass die Konstante vor der Klammer bei dem drehenden Rad 
geringer als beim stehenden Rad ist, da im Nenner (1+(2τω)2 ) anstatt 
(1+(τω)2 )  steht. Die Verluststeifigkeit des drehenden Rades bei α βω ω=  ist bei 
dem MAXWELL-Element somit geringer als die des stehenden Rades.  
 
 
10.1.4 COULOMBscher Reiber 
Bei einem statischen Reibmodell ist die Dämpferkraft unabhängig von der 
Frequenz. Als Reibmodell wird das im Bauteilmodell von WAHLE implemen-
tierte kontinuierliche MASING-Element verwendet. Bild 10.3 zeigt die Hysterese 
des Momentes eines elastischen Rades um die x-Achse bei Modellierung mit 4 
Reibelementen. 
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Bild 10.3: Hysterese des elastischen Rades bei Drehung um die x-Achse mit 
vier um 90° versetzten Reibelementen bei einer Erregerfrequenz 
von 2 Hz und unterschiedlichen Raddrehfrequenzen  
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Wie in Bild 10.3 deutlich zu erkennen ist, nimmt die Dämpfung mit 
zunehmender Raddrehgeschwindigkeit um die y-Achse ab. Bei einer hohen 
Drehgeschwindigkeit des Rades können die Hysteresen in Teilbereichen sogar 
umkippen, was eine negative Dämpfung hervorruft. Da durch den großen Ab-
stand der einzelnen Bauteile zueinander Momentensprünge auftreten können, 
wird der Einfluss noch mit einem Modell mit 34 Bauteilen wie beim realen Rad 
überprüft. Wie in Bild 10.4 zu erkennen, treten hierbei keine Sprünge mehr auf. 
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Bild 10.4: Hysterese des elastischen Rades bei Drehung um die x-Achse mit 
34 um 90° versetzten Reibelementen bei einer Erregerfrequenz 
von 2 Hz und unterschiedlichen Raddrehfrequenzen  
 
Auch hier geht die Dämpfung gegen Null, wenn die Raddrehfrequenz um die y-
Achse ansteigt. Die Steifigkeit ist hierbei unabhängig von der Raddrehgeschwin-
digkeit 
 
Bauteile mit einer rein statischen Hysterese weisen somit eine starke 
Abhängigkeit der Dämpfung von der Raddrehgeschwindigkeit auf.  
 
Die elastischen Eigenschaften realer Gummilager werden im Allgemeinen durch 
eine Kombination aus einer nichtlinearen Feder, mehrerer MAXWELL-Elemente 
und einem statischen Reibmodell beschrieben. Somit weisen auch diese ein von 
der Drehgeschwindigkeit abhängiges Verhalten auf. 
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10.1.5 Modell des elastischen Rades mit 34 Bauteilmodellen 
Wie oben hergeleitet, können sich die elastischen Eigenschaften des rollenden 
Rades beträchtlich von denen des stehenden Rades unterscheiden. Mit dem in 
dieser Arbeit vorgestellten SIMPACK-Modell eines elastischen Rades soll dieser 
Einfluss beim realen Rad untersucht werden. Die Beschreibung der Eigen-
schaften der Gummibauteile in axialer Richtung erfolgt dabei mit dem in Kapitel 
2 beschriebenen Bauteilmodell von WAHLE. Die Steifigkeit des Radreifens um 
die x- bzw. z-Achse ist wesentlich höher als die entsprechenden Steifigkeiten 
der Elastomerelemente, weshalb der Radreifen näherungsweise für diese Belas-
tung als Starrkörper modelliert werden kann. Der Rad-Schiene-Kontakt wird bei 
der Bestimmung der Kennlinien nicht benötigt. Das Modell besteht aus zwei 
Körpern, zwischen denen die Bauteilmodelle der Elastomerelemente in der y-
Achse eingebunden sind. Die beiden Körper drehen sich mit derselben Ge-
schwindigkeit um die y-Richtung. Einem der beiden Körper wird zusätzlich 
noch eine rotatorische Sinus-Erregung um die x-Achse aufgegeben. Der Aufbau 
des SIMPACK-Modells ist in Bild 10.5 zu erkennen. 
 
Bild 10.5: SIMPACK-Modell des elastischen Rades bei Verdrehung um die x-
Achse und Rotation um die y-Achse 
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Die Aufbringung der Randbedingungen in SIMPACK erfolgt im relativen 
Koordinatensystem, weshalb man einen Zusatzkörper benötigt, der sich nicht 
um die y-Achse mitdreht. An diesem wird die Bewegung um die x-Achse aufge-
bracht. Bild 10.6 zeigt den prinzipiellen Aufbau in SIMPACK. 
 
 
Bild 10.6: Prinzipieller Aufbau des elastischen Rades in SIMPACK bei Ver-
drehung um die x-Achse und Rotation um die y-Achse 
 
 
Bild 10.7 zeigt den Verlauf der rotatorischen Speichersteifigkeit des Rades um 
die x-Achse für unterschiedliche Raddrehgeschwindigkeiten um die y-Achse. 
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Speichersteifigkeit des Rades um die x-Achse 
bei unterschiedlichen Drehgeschwindigkeiten um die y-Achse
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Bild 10.7: Rotatorische Speichersteifigkeit des Rades um die x-Achse für  
 unterschiedliche Raddrehfrequenzen um die y-Achse 
 
Bild 10.8 zeigt den Verlauf der rotatorischen Verluststeifigkeit bei unterschied-
lichen Raddrehgeschwindigkeiten. 
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Bild 10.8: Rotatorische Verluststeifigkeit des Rades um die x-Achse für   
  unterschiedliche Raddrehfrequenzen um die y-Achse 
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Der Einfluss der Raddrehgeschwindigkeit auf die Verluststeifigkeit des Rades 
um die x-Achse ist enorm. So können bei ungünstigen Verhältnissen aus Dreh-
frequenz zu Erregerfrequenz die Verluststeifigkeiten und somit auch die 
resultierende Dämpfung negativ werden.  
 
Vergleichsweise gering sind dagegen die Einflüsse der Raddrehfrequenz auf die 
Speichersteifigkeit des Rades bei Verdrehung um die x-Achse. 
 
Um zu untersuchen, inwieweit allgemeine Aussagen getroffen werden können, 
sind in den Bildern 10.9 und 10.10 das Verhältnis der Speicher- bzw. Verlust-
steifigkeiten des rollenden zum stehenden Rad über dem Frequenzverhältnis 
(η = Erregerfrequenz um x / Raddrehfrequenz um y) aufgetragen.  
 
Verhältnis der Speichersteifigkeiten des Rades um die x-Achse 
(34 Bauteilmodelle)  
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Bild 10.9: Verhältnis der rotatorischen Speichersteifigkeiten bei unter-
schiedlichen Raddrehgeschwindigkeiten (Verhältnis aus rollen-
dem zu stehendem Rad)  
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Bild 10.10: Verhältnis der rotatorischen Verluststeifigkeiten bei unter-
schiedlichen Raddrehgeschwindigkeiten (Verhältnis aus rollen-
dem zu stehendem Rad)  
 
 
Folgende Zusammenhänge sind für die elastischen Eigenschaften des gummi-
gefederten Rades festzuhalten: 
 
Bei der Speichersteifigkeit lassen sich folgende Effekte beobachten: 
• Für Frequenzverhältnisse (Erregerfrequenz um x / Raddrehfrequenz um y) 
kleiner 0,5 liegt die rotatorische Speichersteifigkeit drehender Räder über 
der Speichersteifigkeit von stehenden Rädern. 
• Das Verhältnis der Speichersteifigkeiten von drehendem zum stehendem 
Rad weist bei einem Frequenzverhältnis von 1 ein Minimum auf. 
• Bei Frequenzverhältnissen η größer 2 sind die Speichersteifigkeiten des 
drehenden Rades im Allgemeinen größer als die des stehenden Rades. 
• Der Speichersteifigkeitsabfall im Bereich von 1η =  ist relativ gering. Er 
beträgt maximal 4%. 
• Bei der Kombination aus hohen Raddrehgeschwindigkeiten und geringen 
Erregerfrequenzen ist die Zunahme der Speichersteifigkeit am stärksten. 
Sie beträgt maximal 10%. 
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Bei der Verluststeifigkeit lassen sich folgende Effekte beobachten: 
• Der Einfluss der Drehfrequenz auf die Verluststeifigkeit ist enorm. 
• In ungünstigsten Fällen können sogar negative Dämpfungen entstehen.  
• Bis zu einem Frequenzverhältnis von η=1,5 ist die Verluststeifigkeit des 
rollenden Rades geringer als die des stehenden Rades. Sie erreicht ihr 
Maximum bei η=2. 
• Bei 1η =  ist die Verluststeifigkeit des drehenden Rades ungefähr der 
Hälfte der des stehenden Rades. 
• Die Verluststeifigkeiten des rollenden Rades nähern sich denen des 
stehenden Rades für Frequenzverhältnisse sehr viel größer als 1 an. 
 
 
Die Speichersteifigkeit nimmt bei kleinen Frequenzverhältnissen bei größeren 
Raddrehgeschwindigkeiten zu (Bild 10.9). Dies ist durch die Frequenzabhän-
gigkeit der Steifigkeit der MAXWELL-Elemente zu erklären. Die Belastungsge-
schwindigkeit der einzelnen Bauteile nimmt zu und somit auch die Speicher-
steifigkeit. Ab einem Frequenzverhältnis von 1 spielt die Raddrehgeschwindig-
keit nur noch eine untergeordnete Rolle. Das Verhältnis der Verluststeifigkeit ist 
insgesamt gesehen nahezu unabhängig von Raddrehgeschwindigkeit.  
 
Da sich das Bauteilmodell von WAHLE aus einer Feder, mehreren MAXWELL-
Elementen und einem kontinuierlichen Reibelement zusammensetzt, können die 
oben gefundenen Zusammenhänge für das reale rollende Rade durch die in 
Kapitel 10.1 hergeleiteten Zusammenhänge der Teilkomponenten näherungs-
weise erklärt werden. Der Abfall der Speichersteifigkeit bei einem Frequenz-
verhältnis von η = 1 ist ebenso bei dem in Kapitel 10.1.3 hergeleiteten linearen 
MAXWELL-Element zu finden. Auch die geringere Verluststeifigkeit kann durch 
das lineare MAXWELL-Element erklärt werden. Die Dämpfung des Rades ver-
ändert sich ebenso aufgrund der Reibelemente, wie dies in Kapitel 10.1.4 her-
geleitet wurde. 
 
 
10.2 Vertikale Belastung des Radreifens 
Ähnlich der Drehung um die x- bzw. z-Achse erfahren die einzelnen Bauteile 
bei einem rollenden vertikal belasteten gummigefederten Schienenrad keine 
reine Sinus-Belastung, da sich die Bewegung aus zwei Anteilen zusammensetzt. 
Bei der Bestimmung der Elastizitäten in vertikaler Richtung spielen die Bauteil-
eigenschaften in radialer und in tangentialer Richtung eine Rolle. Da die hierbei 
entstehenden Gleichungen jedoch analog zu denen der Verdrehung um die x-
Achse sind, werden diese hier nicht weiter behandelt. Auch für die elastischen 
Eigenschaften des rollenden gummigefederten Rades mit 34 Bauteilelementen 
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ergeben sich prinzipiell ähnliche Verläufe wie bei Verdrehung um die x-Achse, 
weshalb auch hierbei darauf verzichtet wird, diese aufzuführen. 
 
 
10.3 Modellierung des rollenden Rades in SIMPACK 
 
Da die elastischen Eigenschaften des drehenden Rades, wie in Kapitel 10.1 und 
10.2 beschrieben, erheblich von denen des stehenden Rades abweichen können, 
darf dieser Einfluss nicht vernachlässigt werden.  
 
Will man, um Rechenzeit zu sparen, die Eigenschaften des rollenden Rades mit 
nur einem zentralen Bauteilmodell, welches sich nicht mitdreht, abbilden, 
müssten die Abhängigkeiten der Steifigkeit und Dämpfung von der Raddrehge-
schwindigkeit mit im Bauteilmodell erfasst werden. Dabei ergeben sich jedoch 
zwei Probleme: 
 
• Erregerfrequenz ist nicht bekannt 
Bei einer stochastischen Erregung des Rades durch die Unebenheit des 
Gleises muss die Frequenz der Erregung erst ermittelt werden. Außerdem 
besteht die Erregerfrequenz im Allgemeinen nicht nur aus einer sondern 
aus mehreren Frequenzen. Eine eindeutige Zuordnung zu einer Frequenz 
ist nicht möglich. 
 
 
• Nichtlineares Verhalten der Steifigkeits- und Dämpfungsverhältnisse 
Wie in Kapitel 10.1.5 zu sehen, ergeben sich bei Auftragung der Steifig-
keits- bzw. Dämpfungsverhältnisse über dem Frequenzverhältnis unter-
schiedliche Zusammenhänge für die jeweiligen Drehfrequenzen. Es 
existiert somit kein eindeutiger Zusammenhang zwischen den einzelnen 
Raddrehgeschwindigkeiten. 
 
 
Die Modellierung mit einem zentralen Kraftelement kann somit nur für ein 
bestimmtes Verhältnis aus Drehfrequenz zu Erregerfrequenz verwendet werden. 
Aus diesem Grund werden für stochastische Erregungen nur elastische Modelle 
des Rades verwendet, bei denen sich die 34 Gummibauteile mitdrehen und somit 
die gesamte Belastungsgeschichte erfassen können. 
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11. Vertikaldynamik des Schienenfahrzeugs 
Die radialen und axialen Elastizitäten eines gummigefederten Rades beein-
flussen sowohl die Querdynamik als auch die Vertikaldynamik eines Schienen-
fahrzeugs. Bei der Vertikaldynamik sind vor allem die Beschleunigungen von 
Interesse, die Aufschluss über den Fahrkomfort geben. Zusätzlich sind die 
Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt ein wichtiges Maß für den Verschleiß des Rades 
und des Gleises. 
 
11.1 Vergleich der Ergebnisse für das vorhandene Rad 
Für die in diesem Kapitel aufgeführten Simulationsrechnungen wird das in 
Kapitel 8 beschriebene MKS-Modell des Schienenfahrzeugs verwendet. Mes-
sungen der Beschleunigungen im Wagenkasten ergaben bis zu einer Frequenz 
von 30 Hz eine gute Übereinstimmung mit der Simulation. Höherfrequente 
Schwingungen können mit diesem Modell nicht abgebildet werden, da weder 
die elastischen Eigenschaften des Drehgestells noch die des Radsatzes berück-
sichtigt wurden. Die Eigenformen des Wagenkastens sind ebenfalls nur bis zu 
einer Frequenz von ca. 30 Hz implementiert. Da im niederfrequenten Bereich 
die Nachgiebigkeit des Gleises für die Bestimmung der Kräfte im Rad-Schiene-
Kontakt sowie die Beschleunigungen des Wagenkastens vernachlässigbar sind, 
reicht es aus, das Gleis als starr gegenüber der festen Welt abzubilden. Als Basis 
für die elastischen Eigenschaften des Rades wird das bei Vollbahnen eingesetzte 
gummigefederte Rad BO 84 verwendet. 
 
Sowohl die radialen als auch die axialen Elastizitäten des Rades können die auf-
tretenden Beschleunigungen in vertikaler Richtung beeinflussen. Die Nach-
giebigkeit in vertikaler Richtung wirkt wie eine Feder direkt am Rad-Schiene-
Kontakt, was die unabgefederten Massen erheblich reduziert. Im Gegensatz zu 
starren Rädern, bei denen der gesamte Radsatz ungefedert ist, ist bei elastischen 
Rädern nur der Radreifen nicht elastisch gelagert. Eine Reduzierung dieser 
Masse kann zu einer erheblichen Reduktion der Beschleunigungen im Wagen-
kasten und der Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt führen. Die Spurweite des 
Gleises kann fertigungsbedingt nicht exakt eingehalten werden. Sie verändert 
sich ständig. Bei starren Rädern ändert sich dadurch der Abrollradius, was zu 
einer vertikalen Belastung führt. Im Gegensatz dazu, können sich axial gefederte 
Schienenräder durch Verdrehen oder Verschieben des Radreifens dieser Un-
ebenheit in gewissem Umfang anpassen. 
 
Um klar zwischen dem Einfluss der axialen und der radialen Elastizität unter-
scheiden zu können, besitzt der Radreifen im ersten Modell nur die vertikalen 
Freiheitsgrade gegenüber der Nabe. Im zweiten Modell kann sich der Radreifen 
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in allen sechs Freiheitsgraden bewegen. Da die Rechenzeiten bei einer 
Modellierung mit 34 Elastomerlagern pro Rad relativ hoch sind, wird zusätzlich 
ein Rad mit nur vier entsprechend umgerechneten Bauteilen verwendet. Die 
Rechenzeit zur Simulation von 20 sec verringert sich damit bei einem Pentium 4 
PC mit 3 GHz von 8 auf 2 Stunden. 
 
Zur Simulation des Fahrkomforts und der Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt wird 
die nichtlineare Zeitschrittintegration mit dem standardmäßig eingestellten 
Integrator SODARST in SIMPACK verwendet, wobei die Erregung über eine 
gemessene Gleislage für eine Hochgeschwindigkeitsstrecke erfolgt. Die Ge-
schwindigkeit des Fahrzeugs beträgt bei allen Simulationsrechnungen 230 km/h, 
was der zulässigen Höchstgeschwindigkeit des in dieser Arbeit verwendeten 
Schienenfahrzeugs entspricht.  
 
Da sehr viele Modellvarianten verwendet werden, sind in Tabelle 11.1 die 
jeweiligen Unterschiede aufgeführt. 
 
Freiheitsgrade des 
Radreifens gegenüber der 
Radscheibe 
Anzahl der Elastomer-
elemente pro Rad Bezeichnung des Modells 
- starres Rad starre Räder 
6 Freiheitsgrade 34 genaues Modell mit 6 FHG 
6 Freiheitsgrade  4 vereinfachtes Modell mit 6 FHG 
Freiheitsgrade in x- und z-
Richtung und um die y-
Achse 
34 genaues vertikales Modell 
Freiheitsgrade in x- und z-
Richtung und um die y-
Achse 
 4 vereinfachtes vertikales Modell 
Tabelle 11.1: Modellvariationen  
 
Durch das komplexe Bauteilmodell zur Beschreibung der elastischen Eigen-
schaften des Rades erhöht sich die Rechenzeit gegenüber dem Modell mit 
starren Rädern. Beim genauen Modell besteht jedes elastische Rad aus 34 
Bauteilen pro Richtung und besitzt somit insgesamt 102 Bauteilmodelle. Da das 
Schienenfahrzeug 8 Räder hat, werden 816 Bauteilmodelle zur Beschreibung der 
elastischen Eigenschaften der Räder benötigt. Die Lagereigenschaften der 
Zusatzmasse des Schienenfahrzeugs werden ebenfalls mit Hilfe von Bauteilmo-
dellen beschrieben, weshalb 30 (10 Lager x 3 Richtungen) weitere Bauteilmo-
delle benötigt werden. Insgesamt besitzt das Schienenfahrzeugmodell mit 
gummigefederten Rädern somit 846 Bauteilmodelle. Die Rechenzeit eines 
Schienenfahrzeugmodells mit gummigefederten Rädern liegt deutlich über dem 
Modell mit starren Rädern (Tabelle 11.2). Allerdings ist der Unterschied in der 
Rechenzeit zwischen einer Modellierung mit Bauteilmodellen und der Model-
lierung mit linearen Federn und Dämpfern, wie in Tabelle 11.2 zu sehen, relativ 
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gering, wenn man bedenkt, dass das nichtlineare Bauteilmodell von WAHLE 
[115] sehr komplex ist und eine enorme Anzahl von Bauteilmodellen verwendet 
wurde.  
Modell Rechenzeit [sec] 
starre Räder 51 
34 Bauteilmodelle pro Richtung 
(insgesamt 846 Bauteilmodelle im 
Schienenfahrzeug) 
3125 
34 lineare Federn pro Richtung 
(insgesamt zusätzlich 846 Feder-
Dämpfer-Elemente im 
Schienenfahrzeug) 
415 
4 Bauteilmodelle pro Richtung 
(insgesamt 126 Bauteilmodelle im 
Schienenfahrzeug) 
921 
4 lineare Federn pro Richtung 
(insgesamt zusätzlich 126 Feder-
Dämpfer-Elemente im 
Schienenfahrzeug) 
580 
Tabelle 11.2: Rechenzeiten bei einem Pentium 4 Rechner mit 3 GHz zur 
Simulation des Schienenfahrzeugmodells bei einer Simula-
tionszeit von 5 sec 
 
Im Gegensatz zu dem hier verwendeten Bauteilmodell von WAHLE [115] hat 
WEIDEMANN [120] bei dem Bauteilmodell von LAMBERTZ [48] zur Model-
lierung der elastischen Eigenschaften von gummigefederten Rädern eine ext-
reme Erhöhung der Rechenzeit gegenüber der Modellierung mit linearen Federn 
festgestellt. Weidemann beschreibt die elastischen Eigenschaften mit Hilfe von 
5 Bauteilmodellen pro Rad (vier axiale Bauteilmodelle und ein Bauteilmodell 
um die y-Achse), was insgesamt nur zu 40 Bauteilmodellen für das Schienen-
fahrzeug führt. Bei dieser Modellierung ergab sich eine um Faktor 10 höhere 
Rechenzeit gegenüber der Modellierung mit linearen Federn.  
 
11.1.1 Fahrkomfort 
Die Beschleunigungen im Wagenkasten dienen zur Beurteilung des Fahrkom-
forts. Nach dem UIC Code 518 [111] sollen dazu die Beschleunigungen in 
Wagenmitte und über dem Drehgestell herangezogen werden.  
 
Die Abweichungen der Beschleunigung im Wagenkasten zwischen starrem und 
gummigefedertem Rad bei der Modellierung mit 34 Bauteilen sind minimal 
(Bild 11.1), wohingegen jedoch beim vereinfachten Modell höherfrequente 
Schwingungen auftreten. Diese Abweichung des Modells mit 4 Bauteilen gegen-
über den anderen beiden ist bei der Beschleunigung des Wagenkastens über dem 
Drehgestell noch ausgeprägter (Bild 11.2).  
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Bild 11.1: Vergleich der Beschleunigung im Wagenkasten Mitte-Mitte für 
ein starres und ein gummigefedertes Schienenrad mit 4 bzw. 34 
Bauteilmodellen (der Radreifen besitzt nur die vertikalen Frei-
heitsgrade) 
 
Bild 11.2: Vergleich der Beschleunigung im Wagenkasten über dem Dreh-
gestell für ein starres und ein gummigefedertes Schienenrad mit 
4 bzw. 34 Bauteilmodellen (der Radreifen besitzt nur die 
vertikalen Freiheitsgrade) 
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Bei der Modellierung der Radeigenschaften mit vier Bauteilen treten somit 
hochfrequente Schwingungen von ungefähr 45 Hz auf. Die Fahrgeschwindigkeit 
beträgt 230 km/h, was bei einem Radius von 0,46 m einer Drehfrequenz von 
22,1 Hz entspricht. Da diese Drehfrequenz ungefähr halb so groß wie die der 
hochfrequenten Schwingung ist, ist anzunehmen, dass durch die Modellierung 
mit vier nichtlinearen Bauteilmodellen beim Abrollen des Rades Steifigkeits-
sprünge entstehen, die zu einer Schwingungserregung führen. Aus diesem 
Grund wird das vereinfachte Modell mit vier Bauteilen nicht mehr weiter 
verwendet.  
 
Besitzt das Rad zusätzlich den axialen Freiheitsgrad, ergibt sich nur eine mini-
male Verringerung der Beschleunigungen im Wagenkasten (Bild 11.3). 
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Bild 11.3: Beschleunigung im Wagenkasten Mitte-Mitte für ein starres und 
gummigefedertes Rad mit sechs bzw. drei Freiheitsgraden  
 
Will man die Ergebnisse im Frequenzbereich miteinander vergleichen, wäre es 
bei Systemen mit ausgeprägten Eigenformen wesentlich sinnvoller die Ampli-
tude der Beschleunigung aus der Fourier-Analyse zu vergleichen. Da es jedoch 
in der Literatur üblich ist, das Leistungsdichtespektrum zu verwenden, werden 
hier ebenfalls die Ergebnisse aus der PSD-Analyse verwendet. Dabei muss man 
jedoch beachten, dass die Frequenzschrittweite und die Anzahl der Mittelungen 
der einzelnen Simulationsrechnungen gleich sein müssen (Kapitel 8.4.1). Bei 
den folgenden Bildern für das Leistungsdichtespektrum wurde immer eine 
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Simulationszeit von 20 Sekunden, eine Mittelung von vier Kurven und eine 
Frequenzschrittweite (Abtastrate) von 1250 Hz gewählt. 
 
Eine Analyse des Leistungsdichtespektrums der Beschleunigung im Wagen-
kasten in der Mitte für ein starres und ein elastisches Rad ergibt nur im Bereich 
der höchsten Eigenfrequenz einen wesentlichen Unterschied zwischen starren 
und elastischen Rädern (Bild 11.4). In diesem Frequenzbereich liegen sowohl 
die zweite Biegeeigenfrequenz des Wagenkastens als auch die Eigenfrequenz 
der Drehbewegung des Drehgestells um die x-Achse. Im Gegensatz dazu sind 
die Unterschiede beim maximalen Wert des Leistungsdichtespektrums (PSD), 
welches im Bereich der ersten Biegeeigenfrequenz liegt, gering. Bei noch 
tieferen Eigenfrequenzen sind kaum Unterschiede vorhanden. Durch die axiale 
Elastizität verringern sich die Werte noch etwas, jedoch ist der Unterschied 
relativ gering, vor allem wenn man bedenkt, dass die Beschleunigungsamplitude 
bei der PSD-Analyse zum Quadrat eingeht. 
 
 
Bild 11.4: Leistungsdichtespektrum der Wagenkastenbeschleunigung 
Mitte-Mitte für ein starres und ein elastisches Rad 
 
 
Die Unterschiede bei der FFT-Analyse (Kapitel 8.4.1) der Beschleunigung im 
Wagenkasten über dem vorderen Drehgestell für ein starres und ein elastisches 
Rad sind minimal (Bild 11.5).  
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Bild 11.5: FFT-Analyse der Wagenkastenbeschleunigung über dem Dreh-
gestell für ein starres und ein elastisches Rad 
 
 
Tabelle 11.3 gibt einen Überblick über die weiteren relevanten Daten im 
Hinblick auf den Fahrkomfort, wenn der Radreifen gegenüber dem Grundrad-
satz nur die drei Freiheitsgrade in x- und z-Richtung sowie um die y-Achse 
besitzt. Im Gegensatz dazu kann sich der Radreifen in der dritten Spalte in allen 
sechs Freiheitsgraden gegenüber dem Grundradsatz bewegen. Dabei stehen DG 
für Drehgestell und WK für Wagenkasten.  
 
Es ist die prozentuale Veränderung des Schienenfahrzeugmodells mit 
gummigefederten Rädern zum Schienenfahrzeugmodell ohne gummigefederte 
Räder dargestellt. Bei dem Fahrkomfortwert nach DIN ISO 2631 werden die 
einzelnen Frequenzen unterschiedlich gewichtet, um so die Eigendynamik des 
menschlichen Körpers berücksichtigen zu können. 
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Zu vergleichende 
Werte 
relative Abweichung  
starres Rad zum 
elastischen Rad 
bestehend aus 34 
Bauteilen mit 3 FHG im 
Rad [%] 
relative Abweichung  
starres Rad zum 
elastischen Rad 
bestehend aus 34 
Bauteilen mit 6 FHG im 
Rad [%] 
Max. Beschleu-
nigung im WK 
Mitte-Mitte 
-0,874 % -1,828 % 
Max. Beschleu-
nigung im WK über 
dem DG 
-8,934 % -0,753 % 
RMS-Wert 
aWK_Mitte_Mitte 
-0,625 % -0,938 % 
Komfortwert nach 
ISO 2631 1,504 % 1,074 % 
Tabelle 11.3: Vergleich komfortrelevanter Daten für ein Schienenfahrzeug 
mit starren und elastischen Rädern (nur vertikale Freiheits-
grade des Radreifens) 
 
 
Die Abweichungen zwischen starren und elastischen Rädern im Frequenz-
bereich bis zu 25 Hz sind gering. Nur bei der maximalen Beschleunigung in 
vertikaler Richtung im Wagenkasten oberhalb des Drehgestells lassen sich 
größere Abweichungen feststellen. Der Einfluss der axialen Elastizität auf den 
Fahrkomfort ist ebenfalls gering. 
 
Der Fahrkomfort bei dem Modell mit gummigefederten Rädern ist etwas 
geringer als bei starren Rädern (prozentuale Erhöhung des Fahrkomfortwertes 
ISO 2631). 
 
 
11.1.2 Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt 
Entscheidend für die Belastungen im Rad-Schiene-Kontakt sind die Normal-
kräfte und das Verhältnis aus Quer- zu Normalkräften, da dieses ein Maß für die 
Entgleisungssicherheit darstellt. Wie in Bild 11.6 zu sehen, sind die Unter-
schiede bei der Normalkraft zwischen elastischen und starren Rädern minimal. 
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Bild 11.6: Normalkraft im Radschiene-Kontakt für ein Rad bei unter-
schiedlichen Modellierungen 
 
Besitzt der Radreifen alle 6 Freiheitsgrade gegenüber der Radscheibe treten 
Schwingungen im Bereich von ca. 65 Hz auf. In diesem Bereich liegt die Eigen-
frequenz der Verdrehung des Radreifens um die x-Achse. Dreht sich das Rad 
um die x-Achse ändern sich aufgrund der Konizität des Profils des Radreifens 
der Abrollradius und somit auch die Bewegung in vertikaler Richtung. Dies 
beeinflusst wiederum die Normalkraft im Rad-Schiene-Kontakt, weshalb diese 
Oberschwingungen dort ihren Ursprung haben. 
 
Die Abweichung der dynamischen Radlastschwankungen zwischen starren und 
gummigefederten Rädern sowie das Verhältnis aus Vertikal- zu Querkraft im 
Rad-Schiene-Kontakt sind gering (Tabelle 11.4). 
 
Zu vergleichende Werte 
relative Abweichung  
(starres Rad zu elastischem 
Rad) bei Modellierung mit 
starren Rädern und 
elastischen Rädern mit 3 
Freiheitsgraden [%] 
relative Abweichung 
(starres Rad zu elastischem 
Rad)  bei Modellierung mit 
starren Rädern und 
elastischen Rädern mit 6 
Freiheitsgraden [%] 
Max. dynamische 
Radlastschwankung -7,327 % +3,616 % 
Max. Verhältnis aus 
Quer- zu Normalkraft -6,393 % -5,902 % 
Tabelle 11.4: Vergleich einiger relevanter Daten für den Rad-Schiene-
Kontakt (drei bzw. sechs Freiheitsgrade des Radreifens)  
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Die maximalen dynamischen Radlastschwankungen sind nur bei dem Modell für 
das gummigefederte Rad, dessen Radreifen nur die vertikalen Freiheitsgrade 
gegenüber der Radscheibe besitzt, geringer als beim starren Rad. Berücksichtigt 
man jedoch die axiale Elastizität des Radreifens werden die Normalkräfte beim 
gummigefederten Rad gegenüber dem starren Rad sogar größer. Beim Verhält-
nis aus Quer- zu Normalkraft, welches auch als Entgleisungskoeffizient 
bezeichnet wird, ergeben sich bei beiden Modellen für das elastische Rad eine 
Verringerung des Wertes gegenüber dem starren Rad. 
 
 
11.2 Vereinfachtes Ersatzmodell für den niederfrequenten 
Bereich 
Bei einer Rechenzeit von 8 Stunden pro Simulation ist es bei dem oben 
vorgestellten Modell nicht möglich, umfangreiche Parametervariationen durch-
zuführen. Aus diesem Grund wird in diesem Kapitel ein vereinfachtes Modell 
vorgestellt, mit dem die Rechenzeit erheblich reduziert werden kann. 
 
Wie oben erläutert, treten die maximalen Beschleunigungen im Frequenzbereich 
der ersten Biegeeigenfrequenz des Wagenkastens auf. Im Folgenden wird ein 
schwingungstechnisches Ersatzsystem vorgestellt, mit dem eine Beschreibung 
des Schienenfahrzeugs bis zu Frequenzen im Bereich der ersten Biegeeigenfre-
quenz möglich ist (Beschreibung des Modells bis zu 13Hz).  
 
Bei diesem vereinfachten Modell wird der Wagenkasten nicht mehr durch einen 
flexiblen Datensatz beschrieben, sondern mit Hilfe zweier Punktmassen und 
einer dazwischenliegenden Feder abgebildet. Die beiden Massen zur Beschrei-
bung des Wagenkastens und die Steifigkeit werden dabei so bestimmt, dass die 
kinetische und potentielle Energie im Bereich der Eigenfrequenz dieses 
Zweimassenschwingers mit der kinetischen und potentiellen Energie des unge-
lagerten Wagenkastens im Bereich der ersten Biegeeigenform näherungsweise 
übereinstimmen. Dazu muss die Verformungsfunktion der flexiblen Struktur bei 
der ersten Biegeeigenfrequenz bekannt sein. 
 
 
11.2.1 Beschreibung des Modells 
Zur Beschreibung der Vertikaldynamik des Modells reicht ein Viertel des 
Schienenfahrzeugs. Bei dem schwingungstechnischen Ersatzbild (Bild 11.7) ist 
zu der aufgeführten Feder immer ein Dämpfer parallel geschaltet. Die 
Eigenschaften des gummigefederten Rades werden dabei analog dem oben 
beschriebenen Modell mit 34 Bauteilmodellen pro Rad beschrieben. 
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Kred_RR  (Steifigkeit des  
              gummigefederten Rades)
Kred_Pri  (Steifigkeit der  
              Primärfederung)
(reduzierte Steifigkeit   
Kred_WK des Wagenkastens)
 
Kred_Sek  (reduzierte Steifigkeit der  
                Sekundärfederung)
Mred_RS  ( Masse des 
               Grundradsatzes)
Mred_DG  (halbe Masse des 
               Drehgestells)
Mred_WK_1  (erste reduzierte Masse
                  des Wagenkastens)
Mred_WK_2  (zweite reduzierte Masse
                  des Wagenkastens)
Fußpunktanregung  
Bild 11.7: Ersatzmodell zur Beschreibung des Schienenfahrzeugs in 
vertikaler Richtung bis zu einer Frequenz von 13 Hz  
 
Die beiden reduzierten Massen des Wagenkastens (Mred_WK_1 und Mred_WK_2) be-
schreiben dabei die erste Biegeeigenfrequenz des Wagenkastens. Zur Bestim-
mung dieser Massen benötigt man die Schwingungsform des ungelagerten 
Wagenkastens, welche mit Hilfe der Eigenwertanalyse der flexiblen Struktur des 
Wagenkastens im MKS-Programm SIMPACK ermittelt werden kann.  
 
Die reduzierte Masse des Wagenkastens wird auf zwei Massen aufgeteilt, wobei 
z1 die Vertikalbewegung an der Stelle des Drehgestells und z2 in Wagenmitte 
beschreibt. Damit sieht das schwingungstechnische Ersatzschaubild für die erste 
Biegeeigenfrequenz des Wagenkastens wie in Bild 11.8 dargestellt aus.. 
 
 
Bild 11.8: Ersatzsystem zur Beschreibung der ersten Biegeeigenfrequenz 
des ungelagerten Wagenkastens 
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Das Verhältnis von z1 zu z2 ist durch die Eigenform des flexiblen Wagenkastens 
vorgegeben. Da bei dem ungefesselten Zweimassenschwinger der Gesamt-
schwerpunkt in Ruhe bleiben muss, kann das Verhältnis der beiden Massen 
direkt über den Schwerpunktsatz ermittelt werden: 
 _ 1 1 _ 2 2 0red WK red WKm z m z+ =?? ??  (11.1) 
bzw. 
 _ 21
2 _ 1
red WK
red WK
mz
z m
= −???? . (11.2) 
 
Im eingeschwungenen Zustand und bei proportionaler Dämpfung [114] 
schwingen die beiden Massen mit der gleichen Frequenz und Phasenlage, womit 
man eine Koppelbedingung zwischen den Bewegungsamplituden erhält: 
 _ _ 21
2 _ _1
ˆ
ˆ
red WK
red WK
mx
x m
= . (11.3) 
 
Eine Aufteilung in zwei Massen ist nur dann möglich, wenn die kinetische 
Energie dieses Zweimassenschwingers gleich der kinetischen Energie des Ein-
massenschwingers ist, der sich aus der Modalanalyse ergibt. Aus diesem Grund 
muss gelten: 
 2 2 21 1 1_ 2 _ _1 1 _ _ 2 22 2 2red Mitte red WK red WKm z m z m z= +? ? ? . (11.4) 
 
Die reduzierte Masse des Einmassenschwingers erhält man entweder direkt aus 
der Modalanalyse oder muss sie mit Hilfe der Eigenform ermitteln. Da die 
reduzierte Masse in SIMPACK nicht ausgegeben wird, muss die Berechnung über 
die Biegelinie erfolgen. Die in die Mitte des Wagenkastens reduzierte Masse 
muss die gleiche kinetische Energie wie die verteilte Masse des Kontinuums 
besitzen: 
 
2
2 21 1
_2 2
0
WKL
red Mittem z dm w= ∫ ?? . (11.5) 
 
Dabei ist 2w?  die maximale Geschwindigkeit für jedes Masseteilchen. 2w?  kann 
somit über den Verformungsansatz bestimmt werden: 
 ( )2 2( )x xw wω=? . (11.6) 
 
2z?  entspricht der Geschwindigkeit in der Mitte des Wagenkastens: 
 2 22 2z wω=? . (11.7) 
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Setzt man nun Gleichung (11.7) und (11.6) in (11.5) ein, und nimmt näherungs-
weise an, dass die Massenbelegung µ(x) über der Länge konstant ist, kann für 
Gleichung (11.5) geschrieben werden: 
 
( ) 21
_
20
WK
x
L
red Mitte
WK
w xm m d
w L
⎛ ⎞ ⎛ ⎞⎜ ⎟= ⎜ ⎟⎜ ⎟ ⎝ ⎠⎝ ⎠
∫ . (11.8) 
 
Mit dem in Gl. (11.8) ermittelten Zusammenhang für die reduzierte Masse des 
Einmassenschwingers, der  Gl. (11.4) sowie dem sich aus Gl. (11.3) ergebenden 
Verhältniss für die Massen des Zweimassenschwingers erhält man die beiden 
Massen mred-WK-1 und mred-WK-2. 
 
 
Die Summe der so ermittelten reduzierten Massen weicht 9% von der Masse des 
realen Wagenkastens ab. Damit kann auch die Starrkörpereigenfrequenz des 
Wagenkastens recht gut abgebildet werden.  
 
 
Reduzierte Steifigkeit des Wagenkastens: 
Zur Bestimmung der reduzierten Steifigkeit zwischen den beiden Massen kann 
die mit SIMPACK berechnete Eigenfrequenz des Wagenkastens herangezogen 
werden.  
 
Nach [116] lautet die Eigenfrequenz für einen ungefesselten Zweimassen-
schwinger mit einer Feder zwischen den beiden Massen: 
 _
_ _1 _ _ 2
1 1
e red WK
red WK red WK
k
m m
ω ⎛ ⎞= +⎜ ⎟⎜ ⎟⎝ ⎠
. (11.9) 
Daraus erhält man für die reduzierte Steifigkeit des Wagenkastens: 
 
2
_
_ _1 _ _ 2
1 1
e
red WK
red WK red WK
k
m m
ω=
+
. (11.10) 
 
 
Reduzierte Dämpfung des Wagenkastens: 
Allgemein übliche LEHRsche Dämpfungen für die Strukturschwingung des 
Wagenkastens sind 2%. Dieses LEHRsche Dämpfungsmaß muss bei der ersten 
Biegeeigenfrequenz mit berücksichtigt werden, weshalb ein Dämpfungselement 
zur Feder parallelgeschaltet wird. Die Gleichung für die LEHRsche Dämpfung 
lautet:  
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ergibt sich: 
 _
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red WK e
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ωξ = , (11.13) 
 
bzw. 
 __
2 red WK
red WK
e
k
c
ξ
ω= . (11.14) 
 
Die Dämpfung muss im Bereich der ersten Biegeeigenfrequenz des Wagenkas-
tens mit den Messungen übereinstimmen. 
 
Bei dem im Bild 11.9 zu sehenden Modell des Viertelfahrzeugs in SIMPACK 
beschreiben die hellblauen Massen die beiden reduzierten Massen des Wagen-
kastens. Alle Körper des Modells besitzen dabei nur die Freiheitsgrade in z-
Richtung. 
 
 
Bild 11.9: Viertelfahrzeugmodell in SIMPACK 
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11.2.2 Verifikation des Modells 
Zur Verifikation des Viertelfahrzeugmodells wird das bereits beschriebene 
vollständige SIMPACK-Modell mit 34 Bauteilen verwendet. Im Originalmodell 
ist der Wagenkasten an den Rändern über eine Feder mit der Fahrbahn verbun-
den. Dies soll die Steifigkeit zwischen den einzelnen Wagen im Schienen-
fahrzeugverbund Näherungsweise abbilden. Zusätzlich ist in der Mitte am 
Wagenkasten eine weitere Masse angebracht, welche als Schwingungsdämpfer 
ausgelegt ist. Zum Vergleich werden diese Federn und Massen weggelassen. 
Auch beim Viertelfahrzeug ist das Gleis starr gelagert. 
 
 
Starrkörper-
eigenfrequenz des 
Wagenkastens 
Starrkörper-
eigenfrequenz des 
Drehgestells 
erste Biegeeigen-
frequenz des 
Wagenkastens 
Ausgangsmodell 1,10ef Hz=  7,90ef Hz=  11,95ef Hz=  
Viertelfahrzeug-
modell 0,98ef Hz=  7,65ef Hz=  11,72ef Hz=  
Tabelle 11.5: Vergleich der relevanten Eigenfrequenzen der Modelle 
 
 
 
LEHRsche 
Dämpfung der 
Starrkörper-
eigenfrequenz des 
Wagenkastens 
LEHRsche 
Dämpfung der 
Starrkörper-
eigenfrequenz des 
Drehgestells 
LEHRsche 
Dämpfung der 
ersten Biege-
eigenfrequenz des 
Wagenkastens 
Ausgangsmodell 0,179ξ =  0,416ξ =  0,043ξ =  
Viertelfahrzeug-
modell 
0,176ξ =  0,495ξ =  0,033ξ =  
Tabelle 11.6: LEHRsche Dämpfung der relevanten Eigenformen 
 
Die Eigenfrequenzen des Viertelfahrzeugmodells und des Originalmodells 
unterscheiden sich kaum. Jedoch weicht die LEHRsche Dämpfung der beiden 
Modelle im Bereich der ersten Biegeeigenform ziemlich voneinander ab.  
 
Bei einer nichtlinearen Zeitschrittintegration stimmen die Amplituden der Be-
schleunigung des genauen und des vereinfachten Schienenfahrzeugmodells im 
Bereich der ersten Biegeeigenfrequenz recht gut überein (Bild 11.10). Jedoch ist 
das Maximum des Originalmodells nach oben verschoben. Da dieses Maximum 
oberhalb der mit der Modalanalyse berechneten Eigenfrequenz liegt, ist anzu-
nehmen, dass eine Kopplung zwischen der Biegung und der Längsbewegung des 
Wagenkastens auftritt. Die Frequenzen der Starrkörperbewegungen des Wagen-
kastens und des Drehgestells stimmen recht gut überein. Jedoch weichen die 
Amplituden voneinander ab. Da die Längs- und Querdämpfer der Lagerung des 
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Wagenkastens über so genannte Point-to-Point Federn abgebildet sind, bei 
denen sich die Richtung der Kraft bei einer Verformung ändert, und dieses im 
Viertelfahrzeugmodell nicht berücksichtigt wurde, ist anzunehmen, dass der 
Unterschied in den Amplituden durch diese Nichtlinearität entsteht. Die Spitze 
bei ca. 15 Hz des genauen Modells liegt im Bereich der zweiten Biegeeigen-
frequenz des Wagenkastens. Das Viertelfahrzeug berücksichtigt diese nicht. 
Hauptaugenmerk des vereinfachten Modells liegt jedoch auf den Bereich der 
ersten Biegeeigenfrequenz, wo die beiden Modelle gut übereinstimmen.  
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Bild 11.10: Vergleich der FFT-Analyse für das Originalmodell und das 
reduzierte Viertelfahrzeugmodell bei einer nichtlinearen 
Zeitschrittintegration 
 
 
11.2.3 Parametervariation  
Da die Rechenzeit des Viertelfahrzeugmodells wesentlich geringer als die des 
Gesamtfahrzeugmodells ist, kann man mit dem vereinfachten Modell eine 
größere Anzahl an Parametervariationen durchführen.  
 
Da das Bauteilmodell nur im Bereich der gemessenen Wege gültig ist, können 
die Steifigkeiten bei einer Parametervariation nur soweit abgesenkt werden, dass 
die bei der Simulation maximal auftretenden Wege innerhalb dieses gemessenen 
Bereichs liegen. Um eine prinzipielle Aussage zu treffen, in welcher Größenord-
nung die Steifigkeit des Reifens liegen muss, um die Beschleunigung im 
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Wagenkasten deutlich zu reduzieren, ist es jedoch nötig, die Steifigkeiten soweit 
abzusenken, dass die dabei auftretenden Wege außerhalb der gemessenen liegen. 
Aus diesem Grund verwendet man anstatt der nichtlinearen Bauteilmodelle 
lineare Federn und Dämpferelemente. Als Basis werden dabei die Steifigkeit 
und die Dämpfung der Gummibauteile bei einer Amplitude von 0,2 mm und 
einer Frequenz von 12 Hz gewählt.  
 
Die bei einer nichtlinearen Zeitschrittintegration bei Variation der vertikalen 
Steifigkeit des Rades auftretenden maximalen Beschleunigungen der FFT-
Analyse sind in  Bild 11.11 gezeigt.  
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Bild 11.11: Maximale Beschleunigungsamplituden der FFT-Transformation 
in der Wagenkastenmitte im Bereich von 7 bis 12 Hz 
(Verhältnis aus modifizierter zu linearisierter Steifigkeit) 
 
Erst ab einer Absenkung der Steifigkeit um mehr als Faktor 100 sinkt die Be-
schleunigung im Wagenkasten im Bereich der ersten Biegeeigenfrequenz deut-
lich. Derart geringe Steifigkeiten im Vergleich zum Ausgangsrad sind jedoch 
nicht zulässig, da die berechneten Relativwege des Radreifens gegenüber der 
Radscheibe im Bereich von über 30 mm liegen, was für Elastomerbauteile unzu-
lässig ist. Mit gummigefederten Rädern lassen sich somit Schwingungen im 
niederfrequenten Bereich nur begrenzt reduzieren. 
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12. Vertikaldynamik für den mittelfrequenten Bereich 
Wie in Kapitel 11 gezeigt, lassen sich durch die anstatt der starren Räder 
eingesetzten gummigefederten Räder niederfrequente Schwingungen im Wagen-
kasten und Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt nur in geringem Maße reduzieren. In 
diesem Kapitel soll nun untersucht werden, inwieweit man Schwingungen in 
einem Frequenzbereich von 30 bis 150 Hz durch den Einsatz von gummi-
gefederten Rädern wirksam herabmindern kann.  
 
Zusätzlich ist von Interesse, inwieweit durch Optimierung der Parameter Stei-
figkeit und Dämpfung des Rades eine Verbesserung hinsichtlich der Beschleu-
nigung im Wagenkasten und der dynamischen Radlasten erreicht werden kann.  
 
Im Fall des Fahrzeugs ICE1 hat man erfolgreich gummigefederte Räder einge-
setzt, um Schwingungen in einem Frequenzbereich von 70 bis 100 Hz zu 
reduzieren. Damit sollte die Erregung aufgrund von unrunden Rädern, auch als 
Polygonisierung bezeichnet, verringert werden [14, 20, 58, 59, 110]. 
 
In diesem Kapitel wird ein Schienenfahrzeugmodell für den höherfrequenten 
Bereich entwickelt, mit dem es möglich ist, den Einfluss von gummigefederten 
Rädern im Frequenzbereich von 30 bis 150 Hz zu untersuchen. Da das Gleis bei 
ca. 40 Hz eine Eigenfrequenz besitzt, müssen die elastischen Eigenschaften des 
Gleises mit abgebildet werden. Die Erregung des Schienenfahrzeuges erfolgt 
dabei durch die Unebenheit des Gleises und teilweise durch die Polygonisierung 
des Rades.  
 
Zur Abbildung der Primär- und Sekundärdämpfung des in Kapitel 8 beschrie-
benen MKS-Modells des Schienenfahrzeugs wurden MAXWELL-Elemente ver-
wendet. Die dadurch resultierende Dämpfung ist jedoch nur bis zu einer 
Frequenz von etwa 30 Hz gültig. Da somit das Schienenfahrzeugmodell nicht 
für die Simulation von mittelfrequenten Schwingungen verwendet werden kann, 
wird in diesem Kapitel ein MKS-Modell für den ICE 2 verwendet. Zur 
Beschreibung der Dämpfungseigenschaften der Primär- und Sekundärlagerung 
dienen bei dem Modell des ICE 2 lineare Dämpferelemente.  
 
Da in diesem Kapitel die Nickbewegung des Wagenkastens vernachlässigt wird, 
reicht es aus, ein halbes Fahrzeugmodell zu betrachten.  
 
Bei den hier vorgestellten Modellen besitzt der Radreifen gegenüber der Rad-
scheibe analog zum Kapitel 11 zum einen alle 6 Freiheitsgrade und zum anderen 
nur die vertikalen Freiheitsgrade. 
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12.1 Erregung des Schienenfahrzeuges 
12.1.1 Unebenheitsspektrum des Gleises 
Das in Kapitel 11 verwendete Unebenheitsspektrum für eine Hochgeschwindig-
keitsstrecke kann beim mittelfrequenten Modell nicht mehr verwendet werden, 
da die Auflösung der Messpunkte nicht ausreicht, das Schienenfahrzeugmodell 
im Frequenzbereich bis zu 150 Hz zu erregen. Aus diesem Grund wird ein ver-
einfachter Zusammenhang für das Leistungsdichtespektrum der Gleislage ver-
wendet (Bild 12.1). Die dazugehörige Funktion ist wie folgt definiert: 
 ( ) 00
w
ζ
−
Ω
Ω⎛ ⎞Φ = Ω ⎜ ⎟Ω⎝ ⎠  (12.1) 
 
Dabei wird 0Ω  als Unebenheitsgrad und w  als Welligkeit bezeichnet.  
 
 
Bild 12.1: Vereinfachtes Leistungsdichtespektrum für die Unebenheit des 
Gleises [90] 
 
Bei den folgenden Simulationsrechnungen wird immer eine mittlere Gleislage 
verwendet. 
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12.1.2 Polygonisierung des Rades 
Polygonisierte Räder regen den Radsatz deterministisch an und führen somit zu 
Schwingungen im Wagenkasten. Diese Erregung ist deutlich bei den gemes-
senen Schalldruckpegeln des Wagenkastens eines ICE 1 zu erkennen (Bild 
12.2). Die rot eingezeichneten Linien stellen dabei die Ordnung der Polygon-
isierung der Räder dar. Im Bereich der vierten Ordnung ist die Spitze besonders 
ausgeprägt. Schwingungen in diesem Frequenzbereich führen zu störenden 
„Brumm“-Geräuschen im Wagenkasten. Messungen der Unrundheit von Schie-
nenrädern ergaben eine dominante Polygonisierung der dritten und vierten 
Ordnung beim ICE 1 [123]. 
 
 
Bild 12.2: Gemessene Schalldruckpegel im ICE 1 [14, 60] 
 
In Abhängigkeit von der Fahrgeschwindigkeit wird ein Schienenfahrzeug durch 
die Polygonisierung der Räder in unterschiedlichen Frequenzbereichen angeregt 
(Bild 12.3). Bei einem Geschwindigkeitsbereich von 200 bis 260 km/h ist die 
Unrundheit vierter Ordnung vor allem für die störenden Geräusche im 
Wagenkasten verantwortlich. Oberhalb von 260 km/h liegt die Erregung durch 
eine Polygonisierung dritter Ordnung im kritischen Frequenzbereich von 70 bis 
100 Hz. 
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Bild 12.3: Erregungsfrequenzen als Funktion des Polygonisierungsgrades 
und der Fahrgeschwindigkeit [14] 
 
Die von der Deutschen Bundesbahn zugelassene Spitze-Spitze-Unrundheits-
amplitude liegt bei 0,6 mm. Ein typischer Unrundheitsverlauf über dem 
Raddrehwinkel r=r(φ), der z.B. an einem ICE1-Mittelwagen gemessen wurde, 
ist in Bild 12.4 dargestellt [58]. Es lassen sich drei signifikante Perioden der 
Radiusschwankungen über dem Umfang erkennen, was somit primär einen 
Polygongrad dritter Ordnung bedeutet.  
 
 
Bild 12.4: Typischer Unrundheitsverlauf eines Schienenrades über dem 
Raddrehwinkel Phi [58] 
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Zur Berücksichtigung dieser Unrundheit wird in den nachfolgenden Simula-
tionsrechnungen näherungsweise angenommen, dass die Änderung des Radius 
über dem Drehwinkel Phi durch eine Sinusfunktion abgebildet werden kann. 
Durch die in Bild 12.4 speziell bis Phi=2 [rad] erkennbaren höheren Ordnungen 
der Unrundheit des Rades treten Erregungen auch weit oberhalb 100 Hz auf, 
was ebenfalls zu einer Lärmbelästigung im Wagenkasten führen kann. Da das 
hier vorgestellte MKS-Modell des Schienenfahrzeugs Schwingungen nur bis ca. 
150 Hz beschreiben kann, werden Unrundheiten des Rades oberhalb der vierten 
Ordnung nicht mehr berücksichtigt. 
 
Die Erregung setzt sich somit aus der Unebenheit des Gleises und der Unrund-
heit des Rades zusammen, wobei das unrunde Rad das Schienenfahrzeug deter-
ministisch erregt. Die stochastische Unebenheit des Gleises kann mit dem in 
[32] beschriebenen MATLAB-Programm mit der deterministischen Erregung 
aufgrund unrunder Räder überlagert und zu einer resultierenden Wegerregung 
zusammengefasst werden. 
 
 
12.2 Elastizität des Gleises 
Die Elastizität des Gleises darf bei mittelfrequenten Simulationsrechnungen 
nicht vernachlässigt werden. Für die in [75] angegebenen Standarddaten für das 
Gleis beträgt die Eigenfrequenz etwa 40 Hz. Wie in Bild 12.2 zu erkennen ist, 
liegt die gemessene Eigenfrequenz des Gleises (Schwellenfachfrequenz) bei der 
Hochgeschwindigkeitsstrecke Fulda-Würzburg jedoch im Bereich von ca. 120 
Hz, was somit eine etwa 10 mal höhere Steifigkeit des Gleises bedeutet.  
 
Bei neueren Hochgeschwindigkeitsstrecken wurde die Steifigkeit des Gleises 
durch elastische Zwischenlager im Gleis reduziert [60].  
 
Da das elastische Gleis Einfluss auf die Beschleunigungen im Wagenkasten und 
die Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt besitzt, werden die Untersuchungen für 
unterschiedliche Gleissteifigkeiten durchgeführt.  
 
Die Beschreibung der elastischen Eigenschaften des Gleises in SIMPACK erfolgt 
dabei mittels einer Masse, welche über zwei KELVIN-VOGT-Elemente gelagert 
ist. Diese Masse des Gleises ist mit jeweils einem Radsatz verbunden und 
bewegt sich mit diesem mit. 
 
Die Masse und das Trägheitsmoment des Gleises um die x-Achse sowie der 
Abstand der Federn in y-Richtung wurden bei den folgenden Variationen nicht 
mit verändert. Die dazugehörigen Daten können in [75] gefunden werden und 
sind standardmäßig in SIMPACK vordefiniert: 
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• Masse Gleis:       330 kg 
• Trägheitsmoment Gleis um die x-Achse:  10 kg/m2 
• Abstand der KELVIN-VOGT-Elemente des 
Gleises in y-Richtung:     0,75 m 
 
Für die unterschiedlichen Lagerbedingungen werden die in Tabelle 12.1 
aufgeführten Daten verwendet. Dabei wird die Steifigkeit und Dämpfung um 
den gleichen Faktor verändert.  
 
Steifigkeit 
der Lage-
rung des 
Gleises in 
vertikaler 
Richtung 
[N/m] 
Dämpfung 
der Lage-
rung des 
Gleises in 
vertikaler 
Richtung 
[Ns/m] 
Steifigkeit der 
Lagerung des 
Gleises in 
horizontaler 
Richtung 
[N/m] 
Dämpfung der 
Lagerung des 
Gleises in 
horizontaler 
Richtung 
[Ns/m] 
Bezeichnung des 
Modells 
77,5 10⋅  49,4 10⋅  72,0 10⋅  44,9 10⋅  
Standardparameter für 
das Gleis 
(Standardgleis) 
72,5 10⋅  43,1 10⋅  72,0 10⋅  44,9 10⋅  
um Faktor 3 verringerte 
Steifigkeit und 
Dämpfung des Gleises 
(weiches Gleis) 
722,5 10⋅  428,2 10⋅  72,0 10⋅  44,9 10⋅  
um Faktor 3 erhöhte 
Steifigkeit und 
Dämpfung des Gleises 
(steifes Gleis) 
87,5 10⋅  59,4 10⋅  82,0 10⋅  54,9 10⋅  
um Faktor 10 erhöhte 
Steifigkeit und 
Dämpfung des Gleises 
(ICE Gleis) 
Tabelle 12.1: Verwendete unterschiedliche Lagereigenschaften des Gleises 
 
 
Der oben angegebene Faktor bezieht sich dabei immer auf die in SIMPACK 
standardmäßig vorgegebenen Daten.  
 
 
12.3 Modellbeschreibung 
Im Folgenden werden verschiedene Modelle vorgestellt, mit denen das 
Verhalten eines Schienenfahrzeugs im Frequenzbereich von 30 bis 150 Hz 
abgebildet werden kann. Das in diesem Kapitel als genaues Modell bezeichnete 
Schienenfahrzeugmodell beschreibt dabei das Verhalten eines rollenden 
Schienenfahrzeugs mit gummigefederten Rädern, wobei nur ein halbes Fahr-
zeugmodell verwendet wird. Da die Rechenzeit des rollenden Schienenfahr-
zeugs mit etwa 3 Stunden für eine Simulationszeit von 20 Sekunden noch recht 
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hoch ist, wird ein vereinfachtes Schienenfahrzeugmodell mit Fußpunkterregung 
entwickelt. Dabei werden die elastischen Eigenschaften des Rades nur noch mit 
einem Federelement pro Rad abgebildet. Durch die Vereinfachung des rollenden 
Schienenfahrzeugs zu einem Modell mit Fußpunkterregung reduziert sich die 
Rechenzeit um Faktor 10. Für Prinzipuntersuchungen zur Optimierung der Para-
meter Steifigkeit und Dämpfung des gummigefederten Schienenrades kann das 
Modell mit Fußpunkterregung auf einen Zweimassenschwinger reduziert 
werden. Aufgrund der sich ergebenden minimalen Rechenzeiten ist es mit 
diesem Zweimassenschwinger möglich, Optimierungen durchzuführen. 
 
Bei der Herleitung der einzelnen Modelle wird vom rollenden MKS-Schienen-
fahrzeugmodell ausgegangen, welches dann schrittweise vereinfacht wird. 
 
 
12.3.1 Modell des rollenden Schienenfahrzeugs 
Im Frequenzbereich bis zu 150 Hz liegen sowohl Eigenfrequenzen des 
Radsatzes [54] als auch des Drehgestells [14] vor, welche nicht vernachlässigt 
werden dürfen. Ebenso muss beachtet werden, dass Teilstrukturen des Wagen-
kastens eine Eigenfrequenz in diesem Bereich besitzen. Die Struktur-
schwingungen des Wagenkastens werden exemplarisch über die erste Biege-
eigenfrequenz und eine höherfrequente Eigenform der Bodenplatte abgebildet. 
Damit ergibt sich das in Bild 12.5 aufgeführte schwingungstechnische 
Ersatzbild, wobei zu jeder Feder ein Dämpfer parallel geschaltet ist und die 
Feder des Rades für die nichtlinearen Eigenschaften des gummigefederten 
Rades steht. Zur besseren Übersichtlichkeit sind die eigentlich in y-Richtung 
hintereinander liegenden Räder nebeneinander gezeichnet. 
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  kRR (Steifigkeit des  
            gummigefederten Rades)
kPri (Steifigkeit der  
          Primärfederung)
kSek (Steifigkeit der  
           Sekundärfederung)
Flexibler Körper des Drehgestells
MWK (reduzierte Masse 1  
           des Wagenkastens)
Fußpunkt-
anregung
MRR (Masse des 
           Radreifens)
Flexibler Körper der Radsatzwelle + Bremsen
MRR (Masse der 
           Radscheibe)
MWK (reduzierte Masse 2  
           des Wagenkastens)
MWK (reduzierte Masse 1  
           der Bodenplatte)
kred_WK (Reduzierte Steifigkeit der  
                ersten Biegeeigenform
                des Wagenkastens)
kred_Bb (Reduzierte Steifigkeit der  
               Bodenplatte)
 
Bild 12.5: Schwingungstechnisches Ersatzbild des Schienenfahrzeugs zur 
Beschreibung der Vertikaldynamik in einem Frequenzbereich 
von 30 bis 150 Hz 
 
 
12.3.1.1 Flexibles Modell für den Radsatz 
Laut MEINDERS [54] liegen für den Radsatz mit starren Rädern eines ICE 1 im 
Bereich von 30 bis 150 Hz eine antimetrische Torsionsschwingung und jeweils 
eine symmetrische Biegeschwingung in vertikaler und horizontaler Richtung. 
Mit den in [54] angegebenen Daten für einen Radsatz mit starren Rädern war es 
möglich, ein vereinfachtes FE-Modell zu erstellen, wobei anstatt der angege-
benen Geometrie für das starre Schienenrad die Geometrie der Radscheibe des 
gummigefederten Rades gewählt wurde. Die Elastomerelemente und der Rad-
reifen sind bei dem FE-Modell noch nicht berücksichtigt, da diese erst im MKS-
Modell eingebunden werden. 
 
Prinzipiell wäre es möglich, den flexiblen Datensatz für ein Modell mit Achse, 
Bremsen und Radscheibe im FE-Modell als flexiblen Körper in das MKS-
Modell einzubinden. Marker können im MKS-Programm nur an externen 
Knoten des flexiblen Körpers angebracht werden. Jeder externe Knoten erhöht 
dabei die Anzahl der Freiheitsgrade des flexiblen Körpers im MKS-Programm. 
x-Richtung 
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Durch die 34 Bauteile pro Rad benötigt man an jeder Radscheibe 34 Marker und 
somit auch 34 externe Knoten. Dies bedeutet mindestens 68 externe Knoten und 
somit 204 Freiheitsgrade (3 Freiheitsgrade pro Knoten mal 34 Knoten) für den 
flexiblen Körper des Rades. Dadurch würde sich die Rechenzeit gegenüber der 
Modellierung mit starren Radsätzen deutlich erhöhen. 
 
Die Radscheibe des gummigefederten Rades verformt sich bei Frequenzen bis 
300 Hz jedoch kaum, weshalb es ausreicht, sie als starren Körper im MKS-
Programm abzubilden. Es reicht dann aus, anstatt der 34 externen Knoten pro 
Radscheibe jeweils einen externen Knoten pro Seite an der elastischen Welle zu 
verwenden, an dem die starren Radscheiben im MKS-Programm angebracht 
werden. Bei der Modellierung ohne Radscheibe ist die Steifigkeit der Welle an 
der Stelle, an der im realen Modell die Radscheibe sitzt, zu gering. Durch 
zusätzliche Balkenelemente wird das Verhalten der Welle so angepasst, dass die 
Steifigkeit in diesem kritischen Bereich ohne Modellierung der Radscheibe der 
Steifigkeit des Modells mit Radscheibe entspricht. Die erste Biegeschwingungs-
form bei 112 Hz des Modells ohne Radscheibe ist in Bild 12.6 zu sehen. 
 
Bild 12.6: Erste Biegeigenform der Welle inklusive Bremse 
 
Das FE-Modell des Radsatzes ohne Radscheibe wird verwendet, um einen 
reduzierten Datensatz für das MKS-Programm zur erstellen. Die starre Rad-
scheibe kann nun im MKS-Programm am flexiblen Körper des Radsatzes befes-
tigt werden. An den starren Körper der Radscheibe werden nun wiederum die 
Bauteilmodelle für die Gummielemente angebracht, welche auf der anderen 
Seite mit dem starren Radreifen verbunden sind. 
 
 
12.3.1.2 Flexibles Modell für das Drehgestell 
Laut CLAUS [14] befinden sich im Bereich von 30 bis 150 Hz mehrere relevante 
Eigenformen für das Drehgestell. Da der Frequenzabstand der einzelnen 
Eigenformen gering ist, entsteht eine Kopplung zwischen ihnen. Aus diesem 
Grund muss auch das Drehgestell als flexibler Körper eingebunden werden.  
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Da von dem Drehgestell nur die ungefähren Abmaße bekannt sind, wurden die 
Dichte und die Materialstärke so angenommen, dass die Eigenfrequenzen mit 
den in [14] ermittelten näherungsweise übereinstimmen. Die zusätzlichen Bau-
teile des Drehgestells werden dabei über eine verschmierte Dichte berücksich-
tigt, wobei die Masse des Drehgestells gleich der des starren Körpers sein soll. 
Die relevanten Eigenformen für das hier vorgestellte vereinfachte FE-Modell 
und das detaillierte Modell von CLAUS unterscheiden sich kaum (Bild 12.7).  
 
38 Hz 
 
85 Hz  
 
93 Hz 98 Hz 
 
 
Bild 12.7: Vergleich der Eigenformen für ein vereinfachtes Modell des 
Drehgestells und den Eigenformen nach [14] 
 
 
Die Eigenfrequenzen und Eigenformen können somit mit dem vereinfachten 
Modell sehr gut abgebildet werden. Mit diesem Modell des Drehgestells kann 
dann ein flexibler Körper für das MKS-Modell aufgebaut werden. Die LEHRsche 
Dämpfung wurde dabei für jede Eigenform mit 1% angenommen. 
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12.3.1.3 Strukturschwingungen des Wagenkastens 
Im mittelfrequenten Bereich treten Schwingungen von Teilstrukturen im 
Wagenkasten auf. Der flexible Wagenkasten des in Kapitel 8 beschriebenen 
MKS-Modells kann jedoch nur Eigenformen bis zu 30 Hz abbilden. Es existiert 
kein FE-Modell des Wagenkastens, welches in diesem Frequenzbereich die 
Eigenformen noch beschreiben kann. Aus diesem Grund wurde eine Teilkompo-
nente ausgewählt, welche eine Eigenfrequenz im Bereich von 70 bis 100 Hz 
besitzt. 
 
Zur Abbildung der Strukturschwingung des Wagenkastens werden drei Massen 
verwendet. Damit ist es möglich, die erste Biegeeigenform und eine Struktur-
schwingung der Bodenplatte des Wagenkastens abzubilden. Da die beiden 
Eigenfrequenzen (erste Biegeschwingung des Wagenkastens und Struktur-
schwingung der Bodenplatte) weit auseinander liegen, können sie entkoppelt 
betrachtet werden. Die zweite Masse für die Biegeeigenschwingung des Wagen-
kastens, welche die Verformung in der Mitte beschreibt, wird dabei um die 
reduzierte Masse der Bodenplatte abgesenkt.  
 
Bild 12.8 zeigt den Ausschnitt einer typischen Bodenplatte für ein Schienen-
fahrzeug [118].  
 
Aufgrund der großen Masse des Wagenkastens kann man bei der Berechnung 
der Eigenfrequenzen davon ausgehen, dass die Bodenplatte an den Rändern 
gelenkig gelagert ist. Die Dichte der Bodenplatte wird so angepasst, dass die 
zusätzlich auf der Bodenplatte angebrachten Massen im FE-Modell mit berück-
sichtigt sind. Bild 12.8 zeigt einen Ausschnitt des FE-Modells der Bodenplatte. 
 
 
Bild 12.8: Ausschnitt der vernetzten Bodenplatte 
 
Im Bereich zwischen 70 und 100 Hz treten einige Eigenfrequenzen der Boden-
platte auf. Da es hier jedoch nur darum geht, prinzipiell zu zeigen, welchen 
Einfluss die Strukturschwingungen des Wagenkastens auf den Fahrkomfort 
ausüben, wird eine symmetrische Eigenfrequenz bei 84 Hz exemplarisch aus-
gewählt (Bild 12.9). 
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Bild 12.9: Verwendete Eigenform der Bodenplatte 
 
12.3.1.4 Gesamtmodell des Schienenfahrzeugs 
Da das Drehgestell als flexible Struktur eingebunden ist, kann kein Viertelfahr-
zeug mehr verwendet werden. Nickbewegungen des Wagenkastens um die y-
Achse werden vernachlässigt, weshalb es ausreicht, ein halbes Fahrzeugmodell 
zu verwenden. Bild 12.10 zeigt den Aufbau des Schienenfahrzeugmodells in 
SIMPACK für das in Bild 12.5 aufgeführte schwingungstechnische Ersatzschau-
bild. Dabei werden die Steifigkeit und die Dämpfung der gummigefederten 
Räder mit Bauteilmodellen beschrieben. Der Radsatz sowie das Drehgestell sind 
flexibel und eine Strukturschwingung der Bodenplatte ist implementiert. Zusätz-
lich wird die Nachgiebigkeit des Gleises mit berücksichtigt. 
 
Bild 12.10: Halbes Fahrzeugmodell zur Beschreibung des hochfrequenten 
Verhaltens in vertikaler Richtung 
 
12. Vertikaldynamik für den mittelfrequenten Bereich 161
12.3.2 Schienenfahrzeugmodell mit Fußpunkterregung 
Bei der Parametervariation ist es wichtig, die Rechenzeit so gering wie möglich 
zu halten. Deshalb wird in diesem Unterkapitel ein Modell mit Fußpunkter-
regung entwickelt, mit dem die Rechenzeit um Faktor 10 gesenkt werden kann. 
Die Erregung des Schienenfahrzeugs erfolgt dabei nicht durch die Unebenheit 
des Gleises, sondern direkt über eine Fußpunkterregung zwischen Gleis und 
Radreifen. Da sich hierbei das Rad nicht dreht, reicht es aus, anstatt der 34 Bau-
teilmodelle ein Bauteilmodell in vertikaler Richtung zur Beschreibung der 
Eigenschaften des gummigefederten Rades zur verwenden.  
 
Wie in Kapitel 10 hergeleitet, sind die Steifigkeit und die Dämpfung eines 
Rades abhängig vom Verhältnis aus Raddrehgeschwindigkeit zu Erregungs-
frequenz. Da sich das Rad bei diesem Modell nicht dreht, muss der Einfluss der 
Drehgeschwindigkeit näherungsweise mit berücksichtigt werden. Die Erregung 
des Fahrzeugs erfolgt hier jedoch durch ein breitbandiges Frequenzspektrum, 
weshalb man die Erregungsfrequenz nicht eindeutig bestimmen kann. Bei den 
Simulationsrechnungen des Schienenfahrzeugs mit Fußpunkterregung beträgt 
die Geschwindigkeit immer 230 km/h, was wie oben gezeigt, bei einer Polygon-
isierung des Rades der vierten Ordnung zu Erregungen bei etwa 90 Hz führt. 
Schienenfahrzeuge werden in einem Frequenzbereich von 30 bis 150 Hz wesent-
lich stärker durch die Polygonisierung des Rades als durch die Unebenheit des 
Gleises erregt. Aus diesem Grund wird die Erregungsfrequenz aufgrund un-
runder Räder für die Bestimmung der äquivalenten  Dämpfung und Steifigkeit 
herangezogen. 
 
Das Verhältnis aus Raddrehgeschwindigkeit zu Erregungsfrequenz kann bei 
einer Fahrgeschwindigkeit von 230 km/h und einer Erregerfrequenz von 90 Hz 
wie folgt ermittelt werden, wobei ωβ für die Raddrehfrequenz, ωz für die Erre-
gungsfrequenz, v für die Fahrgeschwindigkeit und r für den Radius des Rades 
steht: 
 z
β
ωη ω=  (12.1) 
bzw. 
 2
vz
rfη π= . (12.2) 
 
Das Frequenzverhältnis für diesen Fall beträgt: 
4,1η = . 
 
In Kapitel 10 ist gezeigt, dass für dieses Frequenzverhältnis die Steifigkeiten 
und Dämpfungen des rollenden Rades näherungsweise mit denen des stehenden 
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Rades übereinstimmen, weshalb man die Eigenschaften des stehenden Rades 
verwenden kann.  
 
Die Umrechnung einer Wegerregung für das rollende Schienenfahrzeug in eine 
Erregung im Zeitbereich für das Modell mit Fußpunkterregung wird in SIMPACK 
automatisch durchgeführt, wozu man nur noch eine dazugehörige Fahrge-
schwindigkeit angeben muss. Allerdings werden hierbei die einzelnen Räder mit 
der gleichen Phase erregt, was nicht der Erregung beim rollenden Schienenfahr-
zeug entspricht. Da mit diesem Modell jedoch vor allem Prinzipuntersuchungen 
zur Verbesserung der Eigenschaften des gummigefederten Rades durchgeführt 
werden sollen, ist dies eine zulässige Vereinfachung.  
 
 
12.3.3 Einfaches Modell mit Fußpunkterregung 
Mit dem oben erwähnten Modell für die Fußpunkterregung konnte die 
Rechenzeit gegenüber dem genauen Modell deutlich reduziert werden. Will man 
jedoch die Steifigkeit und Dämpfung des Rades optimieren, so ist dafür die 
Rechenzeit immer noch recht hoch. Aus diesem Grund wird nun ein sehr 
einfaches Modell vorgestellt, mit dam man umfangreiche Prinzipuntersuchungen 
durchführen kann. Außerdem erlaubt dieses Modell ein besseres Verständnis für 
die doch recht komplexen Zusammenhänge eines Schienenfahrzeugs.  
 
Zur Beschreibung der schwingungstechnischen Eigenschaften in vertikaler 
Richtung reicht es aus, ein Achtel-Schienenfahrzeugmodell mit starren Körpern 
zu verwenden. Ausgehend von diesem Modell wird ein Zweimassenschwinger 
hergeleitet, der die Beschleunigungen des Radreifens und der Radscheibe sehr 
gut abbilden kann.  
 
Will man die Beschleunigungen des Wagenkastens durch den Einsatz von 
gummigefederten Rädern reduzieren, ist dies nur möglich, wenn man die 
Beschleunigungen der Radscheibe absenken kann, da diese die darüberliegenden 
Teilsysteme anregt.  
 
Die Beschreibung der Eigenschaften des gummigefederten Rades in vertikaler 
Richtung erfolgt dabei durch ein KELVIN-VOGT-Element.  
 
Der Aufbau des Achtel-Schienenfahrzeugmodells ist in Bild 12.11 zu sehen. 
Zusätzlich sind die Größenordnungen der Massen und Steifigkeiten mit 
angegeben. Wie in Bild 12.5 gezeigt, ist das elastische Gleis mit dem rechten 
und linken Rad verbunden, weshalb beim Achtel-Fahrzeugmodell nur die halbe 
Gleismasse verwendet wird. Die Dämpfungen sind zur besseren Übersichtlich-
keit nicht mit aufgeführt. 
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Fußpunkt-
erregung
⅛ MWK ≈ 4500 kg
¼ MDG ≈ 690 kg
½ MGrundradsatz ≈ 500 kg
MRadreifen ≈ 200 kg
½ MGleis ≈ 165 kg
½  ksek ≈ 7*104 N/m
kPri ≈ 1*106 N/m
kRad > 1*108 N/m
kGleis ≈  7,5*107 N/m  
Bild 12.11: Achtel-Schienenfahrzeugmodell in vertikaler Richtung bei 
Fußpunkterregung (nur Massen und Steifigkeiten gezeigt) 
 
Die Steifigkeiten der Primär- und Sekundärfederung liegen somit wesentlich 
unter denen des gummigefederten Rades und der Steifigkeit des Gleises (Bild 
12.11). Aufgrund des großen Steifigkeitsunterschiedes ist der Einfluss des 
Drehgestells, des Wagenkastens sowie der Primär- und Sekundärfederung auf 
die Beschleunigung des Grundradsatzes gering. Will man die Beschleunigungen 
des Grundradsatzes reduzieren, kann man somit für diese Betrachtung das 
System oberhalb unberücksichtigt lassen (Bild 12.12).  
 
 
Bild 12.12: Vereinfachtes Ersatzmodell zur Beschreibung der Beschleuni-
gung des Grundradsatzes 
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Bei dem Modell sind die Abkürzungen für die Massen wie folgt definiert: 
1
2GS Grundradsatzm M= , RR Radreifenm M= , 12Gl Gleism M= . 
 
Schneidet man das System auf, kann mit Hilfe der NEWTON’schen Bewegungs-
gleichungen der folgende Zusammenhang gefunden werden: 
 
 1 1 1Gl Gl Gl Kontaktm x k x c x F+ + =?? ? , (12.3) 
 ( ) ( )2 2 3 2 3RR Rad Rad Kontaktm x k x x c x x F+ − + − = −?? ? ? , (12.4) 
 ( ) ( )3 3 2 3 2 0GS Rad Radm x k x x c x x+ − + − =?? ? ? . (12.5) 
 
Dabei ist KontaktF  die Kontaktkraft zwischen Rad und Gleis, die durch die 
Unebenheit entsteht und auch als dynamische Radlast bezeichnet wird. 
 
Die Relativbewegungen des Gleises und des Radreifens sind über die 
Unebenheit ( )s t  definiert: 
 ( ) 2 1s t x x= − . (12.6) 
 
Setzt man Gl. (12.6) in (12.3) ein, kann x1 durch x2 ausgedrückt werden: 
 2 2 2Gl Gl Gl Gl Gl Gl Kontaktm x k x c x m s k s c s F+ + = + + +?? ? ?? ? . (12.7) 
 
Addiert man Gl. (12.7) und (12.4), so fällt die Kontaktkraft weg: 
 
( ) ( )
( ) ( )
2 2 3
2 3                            
RR Gl Rad Gl Rad
Rad Gl Rad
m m x k k x k x
c c x c x F
+ + + − +
+ − = Ω
??
? ?   . (12.8) 
 
Dabei ist F(Ω) die Erregung des Systems: 
 ( ) Gl Gl GlF m s k s c sΩ = + +?? ? . (12.9) 
 
Mit den Substitutionen 
 RR Glm m m+ = ? ,    Rad Glk k k+ = ?  und    Rad Glc c c+ = ?  
 
erhält man die beiden Gleichungen für einen Zweimasseschwinger bei relativer 
Fußpunkterregung (Gl. (12.8) und (12.5)): 
 
 ( )2 2 3 2 3Rad Radm x k x k x c x c x F+ − + − = Ω?? ?? ? ? ? , (12.10) 
 ( ) ( )3 3 2 3 2 0GS Rad Radm x k x x c x x+ − + − =?? ? ? . (12.11) 
 
Die Lösungsansätze sind: 
2 2ˆ
i tx x e Ω=  und   3 3ˆ i tx x e Ω=  .                                   (12.12) 
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Für die Erregerkraft kann folgendermaßen geschrieben werden: 
 ( ) ( )0 i tF F e ΩΩ = Ω . (12.13) 
 
Man erhält dann: 
 ( ) ( ) ( )2 2 3 0ˆ ˆRad Radk m i c x k i c x F− Ω + Ω − + Ω = Ω? ? ?  (12.14) 
 ( ) ( )2 3 2ˆ ˆ 0Rad GS Rad Rad Radk m i c x k i c x− Ω + Ω − + Ω =  (12.15) 
 
Aus Gl. (12.15) folgt: 
 
2
2 3ˆ ˆRad GS Rad
Rad Rad
k m i cx x
k i c
− Ω + Ω= + Ω . (12.16) 
 
 
Einsetzen in Beziehung (12.14) liefert: 
  ( )( ) ( ) ( )22 2 3 0ˆRad GS Rad Rad Rad
Rad Rad
k m i c k m i c k i c
x F
k i c
− Ω + Ω − Ω + Ω − + Ω = Ω+ Ω
? ? ?
 
 
bzw. 
 ( )3 0ˆ A iBx FC iD
+= Ω+ . (12.17) 
Mit 
RadA k=   (12.18) 
RadB c= Ω   (12.19) ( )( )2 2 2 2 2 2Rad GS Rad Rad RadC k m k m c c k c= − Ω − Ω − Ω − + Ω? ? ?  (12.20) 
( ) ( )2 2 2Rad Rad GS Rad RadD c k m c k m k c= Ω − Ω + Ω − Ω − Ω? ? ?   . (12.21) 
 
Durch Anwendung der Rechenregeln für komplexe Zahlen kann der Betrag der 
Amplitude wie folgt ermittelt werden: 
 
 ( ) 2 23 0 2 2A Bx F C D
+= Ω + . (12.22) 
 
F0(Ω) ist dabei: 
 ( )0 ˆ ˆˆGl Gl GlF m s k s c sΩ = + +?? ? . (12.23) 
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Die Amplituden der Erregung können dabei aus dem Unebenheitsspektrum des 
Weges ermittelt werden. Das Unebenheitsspektrum ist nach Gleichung 12.1 wie 
folgt definiert: 
 ( )
0
0
w
Weg
Weg
Weg
ζ
−
Ω
⎛ ⎞ΩΦ = Ω ⎜ ⎟⎜ ⎟Ω⎝ ⎠
. (12.24) 
 
Für eine vorgegebene Frequenzschrittweite erhält man mit der Definition für das 
Leistungsdichtespektrum für ( )ˆ Wegs Ω  in Abhängigkeit der Wegfrequenz somit: 
 ( ) 00ˆ 2
w
Weg
Weg Weg Weg
Weg
s
−⎛ ⎞ΩΩ = ∆Ω Ω ⎜ ⎟⎜ ⎟Ω⎝ ⎠
. (12.25) 
 
Diese Erregung in Abhängigkeit von der Wegkreisfrequenz ΩWeg muss noch in 
eine Erregung in Abhängigkeit von der Zeitfrequenz für eine bestimmte Fahr-
geschwindigkeit v umgewandelt werden: 
 
vWeg
ΩΩ = . (12.26) 
 
 
Für s(t) wird die folgende Zeitfunktion verwendet: 
 ( ) ˆ i tts s e Ω=  (12.27) 
 
Für die Geschwindigkeit und Beschleunigung der Erregung gilt dann: 
 ˆ ˆs s= −Ω?  (12.28) 
und 
 2ˆ ˆs s= −Ω?? . (12.29) 
 
 
Mit dem so gefundenen Zusammenhang für den Weg 3xˆ  und die Beschleuni-
gung 3xˆ??  der Radscheibe können die Federsteifigkeit und die Dämpfung des 
Rades so bestimmt werden, dass die Wege und Beschleunigungen der starren 
Radscheibe minimal werden.  
 
Bei gummigefederten Rädern ist weiterhin von Interesse, inwieweit sich die 
dynamischen Radlasten in Abhängigkeit von der Steifigkeit und Dämpfung des 
Rades ändern. Da die dynamischen Radlasten den Kontaktkräften FKontakt des 
oben genannten Modells entsprechen, kann man auch diese direkt ermitteln. 
 
Aus Gl. (12.7) ergibt sich der folgende Zusammenhang für die dynamischen 
Radlasten: 
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 ( ) ( ) ( )2 2 2Kontakt dyn Gl Gl GlF F m x s k x s c x s= = − + − + −?? ?? ? ? . (12.30) 
 
x2 erhält man durch Auflösen der Gl. (12.15) nach x3: 
 3 22ˆ ˆ
Rad Rad
Rad GS Rad
k i cx x
k m i c
+ Ω= − Ω + Ω . (12.31) 
 
 
Nach einigen Zwischenrechnungen erhält man für den Betrag von x2 den 
folgenden Zusammenhang: 
 ( ) 2 22 22 0 2 2
2 2
A Bx F
C D
+= Ω + . (12.32) 
 
Mit 
2
2 Rad GSA k m= − Ω ,  (12.33) 
2 RadB c= Ω ,  (12.34) ( )( )2 2 2 2 2 22Rad GS Rad RadC k m k m c c k c= − Ω − Ω − Ω − + Ω? ? ? , (12.35) 
( ) ( )2 2 2Rad Rad GS Rad RadD c k m c k m k c= Ω − Ω + Ω − Ω − Ω? ? ? . (12.36) 
 
Da s, wie oben hergeleitet, über das Unebenheitsspektrum vorgegeben ist, 
können die dynamischen Radlasten direkt bestimmt werden. 
 
 
12.4 Simulationsrechnungen 
12.4.1 Überblick über die verschiedenen Berechnungen 
In den folgenden Kapiteln werden Simulationsrechnungen für die drei oben 
beschriebenen Modelle durchgeführt, welche im Folgenden noch mal kurz 
zusammengefasst werden: 
 
• Einfaches Modell mit Fußpunkterregung 
Mit diesem einfachen Modell werden die optimalen Parameter für die 
Steifigkeit und Dämpfung des gummigefederten Schienenrades in verti-
kaler Richtung ermittelt. 
 
• Schienenfahrzeugmodell mit Fußpunkterregung 
Bei diesem Modell mit Fußpunkterregung werden die Beschleunigungen 
im Wagenkasten für die Fälle starres Rad, original gummigefedertes Rad 
sowie verbessertes Rad miteinander verglichen, wobei die Eigenschaften 
des gummigefederten Rades linearisiert sind. Da die Steifigkeit und 
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Dämpfung des Gleises Einfluss auf die Beschleunigungen des Wagen-
kastens besitzt, werden diese zusätzlich in vertikaler Richtung verändert. 
Die Polygonisierung des Rades ist hierbei nicht berücksichtigt. 
 
• Modell des rollenden Schienenfahrzeugs 
Nur bei dem Modell des rollenden Schienenfahrzeugs können die auf-
tretenden Beschleunigungen im Wagenkasten ermittelt werden. Die 
Beschleunigungen des Wagenkastens und die Kräfte im Rad-Schiene-
Kontakt werden mit diesem Modell für die unterschiedlichen Räder 
(starres Rad, gummigefedertes Rad BO84 und verbessertes Rad) mitein-
ander verglichen. Die Erregung des Schienenfahrzeugs erfolgt dabei zum 
einen nur über eine Unebenheit für eine mittlere Gleislage. Im zweiten 
Fall wird dieser Gleislage die Erregung durch Polygonisierung der Räder 
überlagert. Zusätzlich wird der Einfluss der axialen Eigenschaften des 
Rades auf den Fahrkomfort und die Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt 
untersucht.  
 
 
12.4.2 Simulationsergebnisse für das einfache Modell 
Ziel dieses einfachen Simulationsmodells ist es, die Parameter Steifigkeit und 
Dämpfung des gummigefederten Rades so zu verbessern, dass sich die 
Beschleunigung der Radscheibe deutlich reduziert.  
 
Sind die Beschleunigungen der Radscheibe für das gummigefederte Rad BO84 
von Interesse, muss man die Eigenschaften des Rades für eine Frequenz, 
Amplitude und Mittellage linearisieren. In diesem Fall wird dazu die Messung 
des stehenden gummigefederten Rades für die maximal gemessene Frequenz 
von 20 Hz und der während der Fahrt maximal auftretenden Amplitude 
herangezogen. Dabei entspricht die gemessene Speichersteifigkeit direkt der 
einzugebenden Federkonstante für das Rad. Die Dämpfung kann nur 
näherungsweise berücksichtigt werden, da bei der Modellierung mit einem 
linearen Dämpferelement der um 90° zur Erregung verschobene Anteil der Kraft 
proportional zur Geschwindigkeit zunimmt, was nicht dem realen Verhalten 
entspricht. Aus der gemessenen Verluststeifigkeit kann die Dämpfungskonstante 
wie folgt ermittelt werden: 
 
 kc
′′= Ω . (12.37) 
 
Mit Ω als der Erregerfrequenz, welche in diesem Fall die Erregerfrequenz 
aufgrund der Polygonisierung der Räder darstellt (90 Hz). 
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Bei diesem einfachen Modell hat man somit die Dämpfung nur näherungsweise 
erfasst. Bei Frequenzen außerhalb von 90 Hz stimmt die Dämpfung des Rades 
nicht mehr mit den realen Werten überein.  
 
Die mit dem einfachen Modell berechnete Beschleunigung der Radscheibe des 
gummigefederten Rades BO84 liegt in einem Frequenzbereich zwischen 30 und 
300 Hz oberhalb der des starren Rades (Bild 12.13). Die Steifigkeit und 
Dämpfungskonstante des Gleises entspricht dabei den in Kapitel 12.2 beschrie-
benen Standarddaten. 
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Bild 12.13: Mit dem Zweimassenschwinger berechnete Beschleunigung der 
Radscheibe eines starren und eines elastischen Rades bei Ver-
wendung der standardmäßig vorgegebenen elastischen Eigen-
schaften des Gleises 
 
 
Bei der Optimierung der Parameter Steifigkeit und Dämpfung des Rades soll die 
Kombination gefunden werden, bei der die maximal auftretenden Beschleuni-
gungen der Radscheibe in einem Frequenzbereich von 30 bis 300 Hz minimal 
sind. Die Variation der Radreifensteifigkeit erfolgt dabei in einem Bereich von 
106 bis 109 N/m. Die Grenzen für die Dämpfung des Rades bei der Optimierung 
liegt bei 103 bis 2*106 Ns/m. 
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Erst ab großen Nachgiebigkeiten des elastischen Rades können die maximal 
auftretenden Beschleunigungen in einem Frequenzbereich von 30 bis 300 Hz 
wirksam reduziert werden (Bild 12.14). Auch bei dieser Rechnung werden die 
Standarddaten für das Gleis verwendet. Erst ab einer Steifigkeit des Rades von 
3,0*107 N/m lässt sich eine deutliche Reduktion der maximalen Beschleuni-
gungen feststellen. Eine Steifigkeit des Rades kleiner 3,0*107 N/m lässt jedoch 
keine elastische Lagerung mit Elastomerwerkstoffen zu, da dies zu Verfor-
mungen des Rades von mehr als 4 mm führen würde, was kein Gummiwerkstoff 
im Fahrbetrieb auf Dauer ertragen könnte. Ebenfalls ist deutlich zu erkennen, 
dass bei Steifigkeiten des Rades von etwa 6,0*107 N/m eine deutliche Ver-
schlechterung des Fahrkomforts gegenüber dem starren Rad entsteht. 
 
 
Bild 12.14: Maximale Beschleunigung der Radscheibe in einem Frequenz-
bereich von 30 bis 300 Hz bei Variation der Steifigkeit und der 
Dämpfung des elastischen Rades, wobei die standardmäßig vor-
gegebene Steifigkeit und Dämpfung für das Gleis verwendet 
wurde. 
 
Wie oben erwähnt, haben Messungen gezeigt, dass im Bereich von ca. 70 bis 
120 Hz hohe Schalldruckpegel im Wagenkasten auftreten können, die durch die 
Polygonisierung des Rades verursacht werden. Es ist somit von besonderem 
Interesse, Schwingungen in diesem Frequenzbereich zu reduzieren. Bild 12.15 
zeigt die maximal auftretenden Beschleunigungen in diesem Frequenzbereich 
k [N/m] 
c [Ns/m] 
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als Funktion der Radsteifigkeit und der Dämpfung. Eine deutliche Verringerung 
der Beschleunigung ergibt sich ab einer Radsteifigkeit von ca. 8*107 N/m. Wie 
in Bild 12.14 zu sehen, nimmt man jedoch bei dieser Steifigkeit in Kauf, dass 
die Beschleunigungen außerhalb dieses engen Frequenzbandes bei schwach 
gedämpften Rädern deutlich zunehmen. 
 
 
Bild 12.15: Maximale Beschleunigung der Radscheibe in einem Frequenz-
bereich von 70 bis 120 Hz bei Variation der Steifigkeit und der 
Dämpfung des elastischen Rades, wobei die standardmäßig 
vorgegebene Steifigkeit für das Gleis verwendet wurde. 
 
 
In Bild 12.16 sind die die Beschleunigungen der Radscheibe als Funktion der 
Frequenz für ein starres Rad, das gummigefederte Rad BO84 und ein weicheres 
Rad aufgetragen. Die Beschleunigungen können in einem Frequenzbereich von 
50 bis 300 Hz deutlich reduziert werden. Jedoch ist zu beachten, dass die 
Eigenfrequenz des Gleises deutlich unterhalb von 50 Hz liegt, was zu einer 
erhöhten Schwingungsbelastung im niederfrequenten Bereich führt. Außerdem 
ist die hierbei angenommene Steifigkeit des Rades von 1*107 N/m nur über eine 
metallische Federung zu realisieren. 
 
k [N/m] 
c [Ns/m] 
12. Vertikaldynamik für den mittelfrequenten Bereich 172
Für andere Steifigkeiten des Gleises lassen sich ähnliche Zusammenhänge 
finden. Auch hierbei tritt eine Reduktion der Beschleunigungen der Radscheibe 
erst ab einer Steifigkeit des Rades von unter 3*107 N/m auf. 
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Bild 12.16: Mit dem Zweimasseschwinger berechnete Beschleunigung der 
Radscheibe bei starren und elastischen Rädern bei Verwen-
dung der standardmäßig vorgegebenen Steifigkeit und 
Dämpfung des Gleises 
 
Die gummigefederten Räder BO84 wurden eingesetzt, um die Schwin-
gungsbelastung im Wagenkasten in einem Frequenzbereich von 70 bis 120 Hz 
zu reduzieren. Zusammenfassend lässt sich festhalten, dass die Reduktion der 
Schwingungsbelastung beim gummigefederten Rad BO84 gegenüber dem 
starren Rad im Bereich bis 30 Hz nicht durch die vertikale Elastizität erklärt 
werden kann. Eine Reduktion der Schwingungsbelastung der Radscheibe ist 
somit nur entweder durch niedrigere dynamische Radlastschwankungen, welche 
zu einer geringeren Ausprägung der Polygonisierung des Rades führen, oder 
durch die axiale Elastizität zu erklären.  
 
Es ist bei gummigefederten Schienenrädern technisch nicht möglich, die Steifig-
keit so weit zu verringern, dass die Schwingungsbelastung aufgrund der redu-
zierten vertikalen Elastizität abnimmt, da die daraus resultierende Verformung 
für den Elastomerwerkstoff wesentlich zu groß wäre. Einzig mögliche Alter-
native wäre eine metallische Federung, welche den großen Belastungen des 
Fahrbetriebs gewachsen wäre. 
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Ab Frequenzen von 300 Hz reduzieren sich die Beschleunigungen im Wagen-
kasten durch den Einsatz von gummigefederten Rädern jedoch deutlich, womit 
man eine geringere Schallabstrahlung und somit auch eine verminderte Lärm-
belästigung im Wagenkasten erreicht. 
 
 
12.4.3 Simulationsergebnisse für das Schienenfahrzeug mit 
Fußpunkterregung 
Mit dem einfachen Modell können nur die Beschleunigungen der Radscheibe 
ermittelt werden. Ebenso sind die Eigenschaften des gummigefederten Rades 
nur näherungsweise durch eine Parallelschaltung einer Feder und eines Dämp-
fers berücksichtigt. Strebt man Simulationsergebnisse mit einer geringen Re-
chenzeit und einer höheren Modellgüte für die vertikale Richtung des Schie-
nenfahrzeugs an, so stellt das in Kapitel 12.3.2 beschriebene Modell für das 
Schienenfahrzeug bei Fußpunkterregung den besten Kompromiss dar.  
 
Bei dem hier vorgestellten Modell wird immer von einer mittleren Gleislage in 
vertikaler Richtung und einem ideal runden Rad ausgegangen. Die zur Um-
rechnung des Unebenheitsspektrums für den Wegbereich in den Zeitbereich 
zugrunde gelegte Geschwindigkeit des Fahrzeugs beträgt bei allen Simulations-
rechnungen 230 km/h.  
 
Da das gummigefederte Rad hier nur über ein vertikales Kraftgesetz abgebildet 
wird, müsste ein neues Bauteilmodell erstellt werden, welches das nichtlineare 
Verhalten für das gesamte gummigefederte Rad abbilden kann. Mit dem Modell 
des Schienenfahrzeugs bei Fußpunkterregung sollen jedoch nur Prinzipunter-
suchungen durchgeführt werden, weshalb es ausreicht, die Eigenschaften des 
Rades durch eine linearisierte Feder und zwei MAXWELL-Elemente abzubilden. 
Bei der Ermittlung der Parameter für das gummigefederte Rad geht man davon 
aus, dass die sich ergebenden Speicher- und Verluststeifigkeiten bei einer Fre-
quenz von 60 Hz und einer im Betrieb auftretenden mittleren Belastungsamp-
litude mit den Messungen des stehenden Rades übereinstimmen. Der Einfluss 
der Raddrehfrequenz auf die elastischen Eigenschaften des Rades kann, wie 
beim einfachen Modell gezeigt, vernachlässigt werden. 
 
Beim einfachen Modell wurde gezeigt, dass sich für ein weiches Rad eine 
deutliche Reduktion der Beschleunigung der Radscheibe erreichen lässt. Mit 
Hilfe der ermittelten Steifigkeit für das weiche Rad wird ein lineares Bauteil-
modell erstellt, dessen Speichersteifigkeit bei einer Frequenz von 90 Hz der 
Steifigkeit des weichen Rades aus dem einfachen Modell entspricht. Für die 
Dämpfung des weichen Rades wird angenommen, dass der Verlustwinkel in 
einem Frequenzbereich von 30 bis 150 Hz von 2 auf 5 Grad ansteigt. Diese 
Dämpfung kann durch Elastomerlager realisiert werden. Das Bauteilmodel für 
12. Vertikaldynamik für den mittelfrequenten Bereich 174
das weiche Rad besteht dann aus einer linearen Feder und zwei MAXWELL-
Elementen. Mit diesem Bauteilmodell kann das Verhalten von gummigefederten 
Rädern wesentlich genauer als bei der Modellierung mit einem KELVIN-VOGT-
Element abgebildet werden.  
 
Die Steifigkeit und Dämpfung des Gleises hat Einfluss auf die Beschleuni-
gungen im Schienenfahrzeug, weshalb der Einfluss von gummigefederten 
Rädern auf den Fahrkomfort für unterschiedliche Gleiseigenschaften untersucht 
wird.  
 
Für das Schienenfahrzeugmodell mit Fußpunkterregung werden die Simula-
tionsrechnungen nach Tabelle 12.2 durchgeführt, dabei wurden die dazu-
gehörigen Unterkapitel aufgeführt. 
 
Unterkapitel verwendete Radeigenschaften verwendete Gleisdaten 
12.4.3.1 • starres Rad • gummigefedertes Rad BO84 
• Standardparameter für das 
Gleis 
• starres Gleis 
• um Faktor 3 erhöhte 
Steifigkeit und Dämpfung 
des Gleises (steifes Gleis) 
• um Faktor 3 verringerte 
Steifigkeit und Dämpfung 
des Gleises (weiches 
Gleis) 
12.4.3.2 
• starres Rad 
• gummigefedertes Rad BO84 
• weiches Rad 
Standardparameter für das Gleis  
12.4.3.3 
• starres Rad 
• gummigefedertes Rad BO84 
• weiches Rad 
um Faktor 3 erhöhte Steifigkeit 
und Dämpfung des Gleises  
(steifes Gleis) 
12.4.3.4 
• starres Rad 
• gummigefedertes Rad BO84 
• weiches Rad 
um Faktor 3 verringerte Steifig-
keit und Dämpfung des Gleises 
(weiches Gleis) 
12.4.3.5 starres Rad  
• Standardparameter für das 
Gleis  
• um Faktor 3 erhöhte 
Steifigkeit und Dämpfung 
des Gleises (steifes Gleis) 
• um Faktor 3 verringerte 
Steifigkeit und Dämpfung 
des Gleises (weiches 
Gleis) 
Tabelle 12.2: Simulationsrechnungen beim Schienenfahrzeugmodell mit 
Fußpunkterregung 
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12.4.3.1 Gummigefedertes Rad BO84 beim Standardgleis 
In diesem Kapitel werden die Ergebnisse für das gummigefederte Rad BO84 mit 
denen für das starre Rad verglichen, wobei das Gleis zum einen mit den 
Standarddaten gelagert ist und zum anderen keine Freiheitsgrade besitzt. 
 
In Bild 12.17 ist die FFT-Analyse der Beschleunigung der Radscheibe für die 
Kombinationen aus starrem bzw. elastischem Gleis mit starrem bzw. elas-
tischem Rad aufgeführt. Eine Reduktion der Beschleunigungen im Wagenkasten 
ist nur dann möglich, wenn die Beschleunigungen an der Radscheibe des elas-
tischen Rades (blaue bzw. rote Kurve) kleiner sind, als die des starren Rades 
(grüne bzw. schwarze Kurve). Es ist jedoch deutlich zu erkennen, dass die Be-
schleunigung der Radscheibe des elastischen Rades über der des starren Rades 
liegt. Die Beschleunigungen im Wagenkasten sind somit bei der Ausgangs-
konfiguration praktisch immer höher als beim starren Rad. 
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Bild 12.17: FFT-Analyse der Beschleunigung der Radscheibe in z-Richtung 
für ein starres Gleis und ein Standardgleis beim starren und 
beim original gummigefederten Rad  
 
In einem Frequenzbereich von ca. 60 bis 160 Hz liegen die Beschleunigungen 
des Radreifens für das elastische Rad unter denen des starren Rades (Bild 
12.18). Da die dynamischen Radlasten im direkten Zusammenhang zu den Be-
schleunigungen des Radreifens stehen, muss angenommen werden, dass bei 
elastischen Rädern die maximalen Normalkräfte abnehmen, was zu einer Redu-
zierung des Verschleißes und der Polygonisierung des Rades führt.  
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Bild 12.18: FFT-Analyse der Beschleunigung des Radreifens in z-Richtung 
für ein starres Gleis und ein Standardgleis beim starren und 
beim gummigefederten Rad BO84 
 
 
 
Auch bei einem steifen Gleis liegt die Beschleunigung der Radscheibe des 
gummigefederten Rades über denen des starren Rades (Bild 12.19), wohingegen 
die Beschleunigungen des Radreifens durch gummigefederte Räder in einem 
Frequenzbereich von 50 bis 170 Hz gesenkt werden können (Bild 12.20).  
 
Bei einem steifen Gleis ist die Absenkung der Beschleunigung der Radscheibe 
des gummigefederten Rades gegenüber dem starren Rad wesentlich stärker als 
beim Standardgleis. 
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Bild 12.19: FFT-Analyse der Beschleunigung der Radscheibe für ein steifes 
Gleis 
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Bild 12.20: FFT-Analyse der Beschleunigung des Radreifens für ein steifes 
Gleis 
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12.4.3.2 Unterschiedliche Radeigenschaften beim Standardgleis 
Mit den beim einfachen Modell gefundenen Daten für ein weiches Rad wird 
untersucht, inwieweit eine Absenkung der Radreifensteifigkeit Einfluss auf die 
Beschleunigungen im Wagenkasten besitzt.  
 
Die in diesem Kapitel aufgeführten Ergebnisse basieren auf den Standarddaten 
für das Gleis. Die Beschleunigung der Radscheibe beim weichen Rad nimmt 
gegenüber dem starren Rad ab (Bild 12.21). Im Gegensatz dazu lässt sich beim 
Originalrad bis zu einer Frequenz von ca. 75 Hz kein Unterschied zum starren 
Rad feststellen. Ab dieser Frequenz nehmen die Beschleunigungen des gummi-
gefederten Rades sogar zu. 
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Bild 12.21: Leistungsdichtespektrum der Radscheibe für ein starres und 
zwei elastische Räder bei einem Standardgleis 
 
 
Durch die Reduktion der Steifigkeit des elastischen Rades kann die Beschleu-
nigung der Bodenplatte des Wagenkastens abgesenkt werden (Bild 12.22). Das 
gummigefederte Rad BO84 hat jedoch keinen Einfluss auf die Beschleunigung 
der Bodenplatte. Allerdings hat eine Absenkung der Steifigkeit des elastischen 
Rades erhöhte Beschleunigungen des Radreifens zur Folge (Bild 12.23). 
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Bild 12.22: Leistungsdichtespektrum der Bodenplatte des Wagenkastens 
für ein starres und zwei verschiedene elastische Räder bei 
einem Standardgleis 
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Bild 12.23: Leistungsdichtespektrum des Radreifens für ein starres und 
zwei verschiedene elastische Räder bei einem Standardgleis 
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12.4.3.3 Unterschiedliche Radeigenschaften beim steifen Gleis 
Bei älteren Hochgeschwindigkeitsstrecken wird häufig ein wesentlich steifer 
gelagertes Gleis verwendet. Die im Folgenden aufgeführten Ergebnisse wurden 
für eine um Faktor drei erhöhte Steifigkeit und Dämpfung des Gleises durch-
geführt. Die Beschleunigung des Radreifens bei einer Absenkung der Steifigkeit 
des Rades in vertikaler Richtung führt zu einer Reduktion des Leistungsdichte-
spektrums der Beschleunigung der Radscheibe (Bild 12.24). Beim gummi-
gefederten Schienenrad BO84 liegen die Beschleunigungen der Radscheibe über 
denen des Radreifens. 
 
25 50 75 100 125 150 175 200 225 250
0,01
0,1
1
10
100
 starres Rad
 gummigefedertes Rad BO84
 weiches Rad
Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der 
Radscheibe bei einem steifen Gleis
 
P
S
D
 [(
m
/s
2 )2
 / 
H
z]
Frequenz [Hz]
 
Bild 12.24: Leistungsdichtespektrum der Radscheibe für ein starres und 
zwei verschiedene elastische Räder bei einem steifen Gleis 
 
Die Auswirkung der Reduktion der Beschleunigungen der Radscheibe auf die 
Beschleunigungen der Bodenplatte sind in Bild 12.25 zu sehen. Durch ein 
weiches Rad lässt sich das Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der 
Bodenplatte im Frequenzbereich von 40 bis 200 Hz um Faktor zehn senken, 
wohingegen durch das original eingesetzte gummigefederte Rad BO 84 im 
Frequenzbereich bis 170 Hz keine Reduktion der Beschleunigung im Wagenkas-
ten erreicht werden kann. Allerdings erhöht sich durch Herabsetzen der Steifig-
keit des Rades die Beschleunigung des Radreifens ab einer Frequenz von 150 
Hz geringfügig (Bild 12.26).  
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Bild 12.25: Leistungsdichtespektrum der Bodenplatte des Wagenkastens 
für ein starres und zwei verschiedene elastische Räder bei 
einem steifen Gleis 
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Bild 12.26: Leistungsdichtespektrum des Radreifens für ein starres und 
zwei verschiedene elastische Räder bei einem steifen Gleis 
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12.4.3.4 Unterschiedliche Radeigenschaften beim weichen Gleis 
Neuere Entwicklungen bei Hochgeschwindigkeitstrassen gehen dahin, das Gleis 
wesentlich weicher zu lagern, da so die Belastungen auf das Gleis abgesenkt 
werden können [60]. Die folgenden Bilder zeigen den Einfluss einer Absenkung 
der Steifigkeit und Dämpfung des Gleises um den Faktor drei auf die 
Beschleunigungen der Radscheibe und des Wagenkastens. Bei dem gummi-
gefederten Schienenrad BO84 nehmen die Beschleunigungen der Radscheibe ab 
einer Frequenz von 60 Hz gegenüber denen des starren Rades zu (Bild 12.27). 
Der Fahrkomfort wird somit sogar verschlechtert. Im Gegensatz dazu, sind die 
Beschleunigungen des weichen Rades wesentlich geringer als beim starren Rad. 
 
25 50 75 100 125 150 175 200 225 250
1E-3
0,01
0,1
1
10
100
P
S
D
 [(
m
/s
2 )
2  /
 H
z]
Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Radscheibe
bei einem weichen Gleises
 
Frequenz [Hz]
 starres Rad
 gummigefedertes Rad BO84
 weiches Rad
 
Bild 12.27: Leistungsdichtespektrum der Radscheibe für ein starres und 
zwei verschiedene elastische Räder bei einem weichen Gleis 
 
 
Die Auswirkung auf den Fahrkomfort im Wagenkasten ist, wie in Bild 12.28 zu 
sehen, jedoch gering. Allerdings muss man beim verbesserten Fahrkomfort eine 
Erhöhung der Beschleunigung des Radreifens in Kauf nehmen (Bild 12.29). 
12. Vertikaldynamik für den mittelfrequenten Bereich 183
25 50 75 100 125 150 175 200 225 250
1E-18
1E-17
1E-16
1E-15
1E-14
1E-13
1E-12
1E-11
1E-10
1E-9
1E-8
1E-7
1E-6
1E-5
 
PS
D
 [(
m
/s
2 )2
 / 
H
z]
Frequenz [Hz]
 starres Rad
 gummigefedertes Rad BO84
 weiches Rad
Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Bodenplatte
bei einem weichen Gleis
 
Bild 12.28: Leistungsdichtespektrum der Bodenplatte für ein starres und 
zwei verschiedene elastische Räder bei einem weichen Gleis 
 
 
50 100 150 200 250
1E-3
0,01
0,1
1
10
100
1000
 
PS
D
 [(
m
/s
2 )2
 / 
H
z]
Frequenz [Hz]
 starres Rad
 gummigefedertes Rad BO84
 weiches Rad
Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung des Radreifens
bei einem weichen Gleis
 
Bild 12.29: Leistungsdichtespektrum des Radreifens für ein starres und 
zwei verschiedene elastische Räder bei einem weichen Gleis 
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12.4.3.5 Starres Rad bei unterschiedlichen Gleiseigenschaften  
Wie oben gezeigt, kann man durch eine Reduktion der Steifigkeit des 
elastischen Rades in vertikaler Richtung nur eine geringe Verbesserung des 
Fahrkomforts erreichen. Eine weitere Möglichkeit zur Senkung der Beschleuni-
gungen im Wagenkasten ist eine Veränderung der Steifigkeit und Dämpfung der 
Gleislagerung. Die in diesem Kapitel aufgeführten Ergebnisse sind für ein 
starres Rad mit unterschiedlichen Gleislagerungen bei Fußpunkterregung durch-
geführt worden. Durch eine Herabsetzung der Steifigkeit des Gleises um den 
Faktor drei können die Beschleunigungen in einem Frequenzbereich von ca. 70 
bis 130 Hz erheblich reduziert werden (Bild 12.30). Im Gegensatz dazu ver-
größern sich die Beschleunigungen der Radscheibe durch eine Erhöhung der 
Steifigkeit und Dämpfung der Lagerung des Gleises. 
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Bild 12.30: Einfluss der Elastizität des Gleises auf das Leistungsdichte-
spektrum der Radscheibe bei einem starren Rad 
 
Durch eine Reduktion der Gleiselastizität kann das Leistungsdichtespektrum der 
Beschleunigung der Bodenplatte in einem Frequenzbereich von ca. 70 bis 130 
Hz reduziert werden (Bild 12.31). Da bei hohen Geschwindigkeiten die Erre-
gung durch ein unrundes Rad vierter Ordnung in diesem Frequenzbereich liegt, 
kann durch eine Absenkung der Elastizität des Gleises der Fahrkomfort ver-
bessert werden. Im Gegensatz dazu verschlechtert eine steife Lagerung des 
Gleises den Fahrkomfort (erhöhtes Leistungsdichtespektrum) im Frequenzbe-
reich von ca. 70 bis 130 Hz.  
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Bild 12.31: Einfluss der Elastizität des Gleises auf das Leistungsdichte-
spektrum der Bodenplatte bei einem starren Rad  
 
 
Durch eine Absenkung der Steifigkeit und Dämpfung der Gleislagerung kann 
somit das Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Bodenplatte des 
Wagenkastens in einem Frequenzbereich von 30 bis 100 Hz deutlich reduziert 
werden. Bei einer Steifigkeits- und Dämpfungsabsenkung des Gleises um den 
Faktor 10, dies entspricht in etwa dem Faktor zwischen dem steifen und dem 
weichen Gleis, ergibt sich eine Reduktion des Leistungsdichtespektrums der 
Bodenplatte etwa um den Faktor 100.  
 
Im Gegensatz dazu muss man bei einem steifen Gleis die Steifigkeit des 
gummigefederten Rades BO84 fast um den Faktor 50 absenken, um einen ähn-
lichen Effekt bei der Reduzierung des Leistungsdichtespektrums der Boden-
platte zu erreichen. Bei einem weichen Gleis hat selbst die Absenkung der 
Radreifensteifigkeit um Faktor 50 kaum einen Effekt auf die Schwingungs-
belastung im Wagenkasten. 
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12.4.4 Simulationsergebnisse für das rollende Schienenfahr-
zeug 
 
Um Simulationsgüte zu erhöhen und die Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt zu 
erhalten, wird ein Modell des rollenden Schienenfahrzeugs betrachtet. Mit dem 
in Kapitel 12.3.1 beschriebenen rollenden Schienenfahrzeugmodell für den ICE2 
können der Rad-Schiene-Kontakt und die Eigenschaften der gummigefederten 
Räder in einem Frequenzbereich bis 250 Hz sehr genau abgebildet werden.  
 
In den vorherigen Kapiteln wurde die Polygonisierung des Rades nicht mit 
berücksichtigt. Eine reduzierte Beschleunigung der Radscheibe im für die Erre-
gung durch Polygonisierung des Rades kritischen Frequenzbereich bei der 
linearen Betrachtung hat automatisch zur Folge, dass auch die Beschleuni-
gungen, die aufgrund der Erregung durch die Polygonisierung des Rades ent-
stehen, reduziert werden. Bei einer nichtlinearen Kontaktbedingung für den 
Rad-Schiene-Kontakt gilt diese Annahme nicht mehr unbedingt, da das Rad 
aufgrund der Polygonisierung kurzfristig abheben kann, wodurch Stöße im Rad-
Schiene-Kontakt entstehen können. 
 
In diesem Kapitel werden insgesamt vier verschiedene Eigenschaften des Rades 
untersucht: 
 
• Starres Rad 
 
• Gummigefedertes Rad BO84 
Bei diesem Rad werden die Eigenschaften des gummigefederten Rades 
BO84 mit Hilfe von 34 Bauteilmodellen pro Richtung erfasst. Dies 
entspricht den Eigenschaften des gummigefederten Rades in Kapitel 11. 
 
• Weiches Rad 
Bei dem weichen rollenden Rad werden die Eigenschaften für die 34 
Bauteilmodelle so bestimmt, dass die Eigenschaften des weichen rol-
lenden Rades denen des weichen Rades bei Fußpunkterregung ent-
sprechen. Da beim Modell mit Fußpunkterregung der Einfluss der 
Raddrehgeschwindigkeit vernachlässigbar ist (Kapitel 12.3.2), muss hier 
keine zusätzliche Umrechnung aufgrund der Raddrehgeschwindigkeit 
erfolgen. In Kapitel 5 wurde hergeleitet, dass bei einem starren Radreifen 
der folgende Zusammenhang zwischen der Bauteilsteifigkeit und der Rad-
steifigkeit besteht: 
 ( )_ 342ges vertikal rad tangk k k= +  (12.38) 
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 Bei dem Modell des weichen rollenden Rades werden die tangentialen 
Bauteileigenschaften vernachlässigt, weshalb man für die radiale Bauteil-
steifigkeit den folgenden Zusammenhang erhält: 
  
 _
1
17rad ges vertikal
k k= . (12.39) 
  
Da die Eigenschaften des weichen Rades mit Hilfe einer linearen Feder 
und zwei MAXWELL-Elementen modelliert sind, müssen sowohl die 
Steifigkeit der Feder als auch die Steifigkeiten der Maxwell-Elemente um 
den Faktor 17 verkleinert werden.  
 
Das weiche Rad besitzt bei einer Frequenz von 90 Hz eine Gesamt-
steifigkeit von: 
 7_ 1,0 10 Nweich vertikal mk = ⋅ . 
  
Der Verlustwinkel liegt im Frequenzbereich von 30 bis 150 Hz zwischen 
2 und 5 Grad. 
 
 
• Realisierbares Rad 
Da eine konstruktive Umsetzung des weichen Rades kaum zu realisieren 
ist, wird ein weiteres Design für ein Rad verwendet, welches im 
Folgenden als realisierbares Rad bezeichnet wird. Die Eigenschaften des 
Rades werden hierbei so ausgewählt, dass die Verformungen der 
Elastomerbauteile auf jeden Fall unter 4 mm liegen. Allerdings muss man 
bei der konstruktiven Umsetzung auf eine ausreichende Wärmeabfuhr 
achten, da die Bauteile sonst aufgrund der Verlustenergie wesentlich zu 
warm würden. Zur Minimierung der Verlustenergie sollte die Dämpfung 
der Bauteile so gering wie möglich sein. Aus diesem Grund wäre eine 
Kombination aus metallischer Federung und Gummifederung sinnvoll.  
 
Das realisierbare Rad besitzt bei einer Frequenz von 90 Hz eine 
Gesamtsteifigkeit von etwa 
 7_ 4,5 10 Nvertikal realisierbar mk = ⋅ . 
  
 
Der Weg eines Bauteils während der Simulation in radialer Richtung beträgt 
beim weichen Rad über 15 mm (Bild 12.32), wohingegen sich das Bauteil beim 
realisierbaren Rad maximal um 4 mm verformt (Bild 12.33).  
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Bild 12.32: Hysteresen des weichen Rades aus der Simulation des rollenden 
Schienenfahrzeugs 
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Bild 12.33: Hysteresen des realisierbaren Rades aus der Simulation des 
rollenden Schienenfahrzeugs 
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Um den Einfluss der axialen und vertikalen Eigenschaften des gummigefederten 
Rades auf die Beschleunigungen und Kräfte des Schienenfahrzeugs beurteilen 
zu können, besitzt der Radreifen gegenüber der Radscheibe in einem Fall nur die 
vertikalen Freiheitsgrade. Im zweiten Fall kann sich der Radreifen gegenüber 
der Radscheibe in allen 6 Freiheitsgraden verformen. Zusätzlich sollen die 
axialen Eigenschaften des Rades mit diesem Fahrzeugmodell verbessert werden. 
Die Erregung des Schienenfahrzeugs besteht bei allen Simulationsrechnungen 
aus einer mittleren Gleislage für die horizontale und vertikale Richtung, wobei 
in einigen Fällen die vertikale Unebenheit noch mit der Polygonisierung des 
Rades überlagert wird. 
 
Die folgende Tabelle gibt einen Überblick über die durchgeführten Simulations-
rechnungen und die dazugehörigen Unterkapitel. 
 
Unter-
kapitel 
Freiheits-
grade des 
Radreifens 
Erregung des 
Modells 
Gleiseigen-
schaften 
vertikale 
Eigenschaften 
des Rades 
axiale Eigen-
schaften des 
Rades 
12.4.4.1 
nur vertikale 
Freiheits-
grade 
mittlere Gleis-
lage für die ho-
rizontale und 
vertikale Rich-
tung 
Standard-
parameter für 
das Gleis 
(Standardgleis) 
- starres Rad 
- Rad BO84 
- weiches Rad 
starres Rad 
12.4.4.2 6 Freiheits-grade 
mittlere Gleis-
lage für die ho-
rizontale und 
vertikale Rich-
tung 
Standard-
parameter für 
das Gleis 
(Standardgleis) 
- starres Rad 
- Rad BO84 
- weiches Rad 
Rad BO84 in 
axialer Rich-
tung bei allen 
elastischen 
Rädern 
12.4.4.3 6 Freiheits-grade 
mittlere Gleis-
lage für die ho-
rizontale und 
vertikale Rich-
tung 
Standard-
parameter für 
das Gleis 
(Standardgleis) 
Rad BO84 
- Rad BO84 
- Anschlag  
  verschoben 
- halbe  
  Steifigkeit 
- zehntel  
  Steifigkeit 
12.4.4.4 6 Freiheits-grade 
mittlere Gleis-
lage für die ho-
rizontale und 
vertikale Rich-
tung und Poly-
gonisierung des 
Rades vierter 
Ordnung 
um Faktor 10 
erhöhte Steifig-
keit und 
Dämpfung des 
Gleises 
(ICE Gleis) 
- Rad BO84 
- realistisches  
  Rad 
- weiches Rad 
Rad BO84 in 
axialer Rich-
tung bei allen 
elastischen 
Rädern 
12.4.4.5 6 Freiheits-grade 
mittlere Gleis-
lage für die ho-
rizontale und 
vertikale Rich-
tung 
- weiches Gleis 
- Standardgleis 
- steifes Gleis starres Rad starres Rad 
Tabelle 12.3: Simulationsrechnungen des rollenden Schienenfahrzeugs 
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12.4.4.1 Rein vertikales Modell bei einem Standardgleis 
Bei den hier vorgestellten Simulationsergebnissen besitzt der Radreifen gegen-
über der Radscheibe nur die vertikalen Freiheitsgrade. Für das Gleis wird eine 
Standardlagerung gewählt und die Erregung erfolgt für eine mittlere Gleislage 
bei ideal runden Rädern. Die Fahrgeschwindigkeit beträgt 230 km/h. 
 
Für die Beschleunigungen der Radscheibe und des Radreifens werden ähnliche 
Ergebnisse wie bei der Fußpunkterregung gefunden. Die Beschleunigung der 
Bodenplatte des Wagenkastens nimmt beim weichen Rad gegenüber der des 
starren Rades ab, wohingegen das gummigefederte Rad BO84 kaum eine 
Reduktion der Beschleunigungen der Bodenplatte mit sich bringt (Bild 12.34).  
 
Die Normalkräfte im Rad-Schiene-Kontakt nehmen bei Verringerung der 
vertikalen Elastizität deutlich ab (Bild 12.35). Beim gummigefederten Schienen-
rad BO84 lässt sich nur eine geringe Absenkung der dynamischen Radlast-
schwankungen gegenüber dem starren Rad erkennen. Dabei sind die Kräfte auf 
die maximal vorhandene Kraft des starren Rades bezogen. 
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Bild 12.34: Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Bodenplatte 
für ein starres und verschiedene elastische Räder bei einem 
Standardgleis 
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Bild 12.35: Normalkräfte des Rad-Schiene-Kontaktes für verschiedene 
Räder bei der Standardlagerung für das Gleis (Kräfte sind auf 
die maximal vorhandene Kraft des starren Rades bezogen) 
 
 
12.4.4.2 Modell mit 6 Freiheitsgraden bei einem Standardgleis 
Im Unterschied zu dem im vorherigen Unterkapitel verwendeten Modell werden 
jetzt alle Freiheitsgrade des Radreifens gegenüber der Radscheibe zugelassen. In 
axialer Richtung besitzen alle elastischen Räder die axialen Eigenschaften des 
gummigefederten Rades BO84.  
 
Die Beschleunigungen der Bodenplatte beim gummigefederten Schienenrad 
BO84 liegen nur im Bereich von 70 bis 75 Hz unter denen des starren Rades 
(Bild 12.36). Bei darüber liegenden Frequenzen ergeben sich für das elastische 
Rad sogar höhere Beschleunigungen als beim starren Rad. Mit dem verbesserten 
Design erreicht man eine leichte Absenkung der Beschleunigung bis zu einem 
Frequenzbereich von ca. 100 Hz, darüber hinaus sind die Unterschiede minimal.  
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Bild 12.36: Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Radscheibe 
für unterschiedliche Räder beim Standardgleis 
 
 
Besitzt der Radreifen gegenüber der Radscheibe alle Freiheitsgrade, lässt sich, 
wie in Bild 12.37 zu sehen, eine Reduktion der dynamischen Radlastschwan-
kungen durch den Einsatz des gummigefederten Rades BO84 erreichen. 
Extreme Spitzen, wie sie z.B. bei 17,36 Sekunden auftreten, sind beim Einsatz 
von elastischen Rädern nicht mehr vorhanden. Durch ein weiteres Absenken der 
vertikalen Steifigkeit und Dämpfung (grüne Kurve) lässt sich eine zusätzliche 
Reduktion der dynamischen Radlastschwankungen erreichen. Je weicher das 
Rad in vertikaler Richtung ist, desto geringer sind die dynamischen Radlast-
schwankungen und somit auch die Polygonisierung und der Verschleiß des 
Rades, da diese von der Größe der dynamischen Radlastschwankungen ab-
hängen.  
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Bild 12.37: Normalkräfte im Rad-Schiene-Kontakt für unterschiedliche 
Räder beim Standardgleis (Kräfte sind auf die maximal 
vorhandene Kraft des starren Rades bezogen) 
 
 
12.4.4.3 Modell mit 6 Freiheitsgraden bei Variation der axialen Steifigkeit 
In diesem Kapitel besitzen die elastischen Räder in vertikaler Richtung immer 
die Eigenschaften des gummigefederten Rades BO84. Für das Gleis wird eine 
Standardlagerung gewählt und die Erregung erfolgt für eine mittlere Gleislage 
bei ideal runden Rädern. Die Fahrgeschwindigkeit beträgt 230 km/h. 
 
Das gummigefederte Rad BO84 besitzt aus Sicherheitsgründen in axialer 
Richtung einen Anschlag bei ca. 0,3 mm Verformung. Dieser Anschlag ist bei 
den Eigenschaften der Gummibauteile mit zu berücksichtigen. Prinzipiell sind 
zwei Variationsmöglichkeiten zur Veränderung der axialen Eigenschaften denk-
bar. So kann man zum einen die Grundsteifigkeit und Dämpfung der Elastomer-
bauteile und zum anderen die Position des Anschlags verändern. In Bild 12.38 
sind die bei einer Simulation des Schienenfahrzeugs sich ergebenden Hysteresen 
eines Elastomerelementes in y-Richtung für die jeweiligen Variationen auf-
geführt. Dabei besitzt das Bauteil bei der ersten Variation die gleiche Grund-
steifigkeit und Dämpfung wie das original gummigefederte Rad BO84, der 
Anschlag wurde jedoch weiter nach außen verschoben (grüne Kurve). Bei der 
blauen Kurve wurde die Grundsteifigkeit und Dämpfung gegenüber dem Origi-
nalrad um Faktor zwei abgesenkt. Die dritte Variation (cyan Kurve) besitzt eine 
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um Faktor 10 abgesenkte Grundsteifigkeit und einen verschobenen Anschlag bei 
ca. 1 mm Verformung. Die kleinsten maximalen Kräfte treten bei der grünen 
Kurve auf, was auf eine geringe Belastung des Gleises in vertikaler Richtung 
schließen lässt. 
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Bild 12.38: Hysteresen eines Elastomerbauteils in y-Richtung bei unter-
schiedlichen axialen Eigenschaften  
 
Ein wichtiges Maß für die Belastung des Gleises sind die Querkräfte im Rad-
Schiene-Kontakt (Bild 12.39). Es ist deutlich zu erkennen, dass die Kraftspitzen 
durch gummigefederte Räder wirksam reduziert werden können. Wie schon bei 
den Hysteresen zu erkennen, ist hier ebenfalls festzustellen, dass die grüne 
Kurve (gleiche Grundsteifigkeit, verschobener Anschlag) die geringsten maxi-
malen Querkräfte besitzt. Zwischen den jeweiligen Bauteileigenschaften in 
axialer Richtung lässt sich eine Phasenverschiebung feststellen. Der Verlauf der 
Querkräfte wird vor allem über die Frequenz des Sinuslaufs des Radsatzes 
definiert. Es ist somit anzunehmen, dass sich die Frequenz des Sinuslaufs durch 
die axiale Elastizität des Rades ändert. Bild 12.40 zeigt die FFT-Analyse der 
Querkräfte für die unterschiedlichen Räder. Die Grundharmonische stellt dabei 
den Sinuslauf dar, zusätzlich sind aufgrund der nichtlinearen Zusammenhänge 
auch die Höherharmonischen deutlich ausgeprägt. Betrachtet man die Ergeb-
nisse für das starre Rad und das realistische Rad genauer, lässt sich deutlich er-
kennen, dass zwar die Grundharmonische des elastischen Rades eine größere 
Amplitude besitzt, die höherharmonischen Anteile jedoch wesentlich schwächer 
ausgeprägt sind (Bild 12.41). Die Querkraftspitzen im Rad-Schiene-Kontakt 
lassen sich somit durch axialelastische Räder reduzieren. Verwendet man jedoch 
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eine sehr weiche Kennlinie mit einem späten Anschlag (cyan-farbene Kurve) 
treten ähnliche Kraftspitzen wie beim starren Rad auf. Will man also die 
Querkräfte wirkungsvoll reduzieren, sollte der Kraftanstieg nicht zu abrupt, 
sondern möglichst langsam erfolgen. Allerdings ist der Effekt der axialen 
Elastizität auf die vertikalen Beschleunigungen in der Bodenplatte minimal 
(Bild 12.42). Die vertikalen Beschleunigungen können somit durch axiale 
Elastizitäten im Rad kaum reduziert werden. 
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Bild 12.39: Querkräfte im Rad-Schiene-Kontakt bei unterschiedlichen 
axialen Elastizitäten des Rades  
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Bild 12.40: FFT-Analyse der Querkräfte im Rad-Schiene-Kontakt bei 
unterschiedlichen axialen Elastizitäten des Rades 
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Bild 12.41: FFT-Analyse der Querkräfte im Rad-Schiene-Kontakt bei 
unterschiedlichen axialen Elastizitäten des Rades 
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Bild 12.42: Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Bodenplatte 
für unterschiedliche axiale Elastizitäten des Rades 
 
12.4.4.4 Modell mit 6 Freiheitsgraden und Polygonisierung des Rades 
Wie in Kapitel 12.4.3.5 gezeigt, sind elastische Räder umso wirkungsvoller, je 
steifer das Gleis ist. Im Folgenden soll noch für einen Extremfall der Einfluss 
von gummigefederten Rädern auf den Fahrkomfort untersucht werden. Große 
Beschleunigungen der Bodenplatte treten sicherlich dann auf, wenn die 
Erregungsfrequenz durch die Polygonisierung der Räder im Bereich der Eigen-
frequenz des Gleises liegt und das Gleis sehr hart gelagert ist. Diese Rand-
bedingungen erhält man bei einer Geschwindigkeit von 260 km/h, einem Poly-
gongrad vierter Ordnung mit einer Rundheitsabweichung von 0,2 mm und einer 
um Faktor 10 höheren Steifigkeit und Dämpfung des Gleises gegenüber dem 
Standardgleis. Diese Konfiguration entspricht in etwa den Daten bei der Mes-
sung des Schalldruckpegels im Wagenkasten des ICE 1 (Bild 12.2). Zusätzlich 
wird ein realisierbares Design des gummigefederten Rades untersucht, bei dem 
die maximalen Verformungen des Rades im Bereich von ca. 4 mm liegen. 
Außerdem ist das in den vorherigen Simulationen untersuchte weiche Rad mit 
aufgeführt. Die Beschleunigungen in der Radscheibe liegen beim gummigefe-
derten Rad BO84 nach Bild 12.43 höher als beim starren Rad. Beim realisier-
baren Design (grüne Kurve) lassen sich die Beschleunigungen der Radscheibe 
jedoch reduzieren. Senkt man die Steifigkeit noch weiter ab, ist die zusätzliche 
Verbesserung nur gering, wobei jedoch die Beschleunigungen, die durch die 
Erregung durch die Polygonisierung des Rades entstehen, deutlich herabgemin-
dert werden können. Allerdings sind die Unterschiede bei den Beschleunigungen 
im Wagenkasten (Bild 12.44) nicht mehr so deutlich zu erkennen. Im Bereich 
der Erregungsfrequenz aufgrund der Polygonisierung lässt sich ein deutlicher 
Unterschied beim realistischen gummigefederten Rad erreichen. 
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Bild 12.43: Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Radscheibe 
für unterschiedliche vertikale Steifigkeiten des Rades bei einer 
Geschwindigkeit von 260 km/h und einer um Faktor 10  
erhöhten Steifigkeit des Gleises (ICE-Gleis) 
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Bild 12.44: Leistungsdichtespektrum der Beschleunigung der Bodenplatte 
für unterschiedliche vertikale Steifigkeiten des Rades bei einer 
Geschwindigkeit von 260 km/h und einer um Faktor 10  
erhöhten Steifigkeit des Gleises (ICE-Gleis) 
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Bild 12.45 zeigt die dynamischen Radlasten im Rad-Schiene-Kontakt bei 
Erregung durch ein Unebenheitsspektrum und überlagerter Polygonisierung des 
Rades. Beim starren Rad (schwarze Kurve) können die dynamischen Radlasten 
erheblich sein. Sie liegen um mehr als Faktor 10 oberhalb der statischen Radlast, 
was zu einem enormen Verschleiß und zu einer weiteren starken Ausprägung 
der Polygonisierung des Rades führt. In Bereichen, bei denen die Normalkräfte 
nicht extrem groß sind, liegen die dynamischen Radlasten des gummigefederten 
Rades BO84 zwar oberhalb denen des starren Rades, bei extremen dynamischen 
Radlasten sind die Werte des gummigefederten Rades BO84 jedoch deutlich 
unter denen des starren Rades. Da besonders diese enormen dynamischen Rad-
lasten zu einer verstärkten Unrundheit des Rades führen, muss angenommen 
werden, dass durch gummigefederte Räder die Zunahme der Polygonisierung 
des Rades langsamer vonstatten geht. Die gemessene Reduktion der Schwin-
gungsbelastung im Wagenkasten lässt sich somit nicht direkt durch die Verbes-
serung des Fahrkomforts bei gummigefederten Rädern erklären, sondern ent-
steht aufgrund der geringeren Neigung zum Unrundwerden von gummigefedert-
en Rädern gegenüber starren Rädern. Senkt man die Steifigkeit noch weiter ab, 
können die dynamischen Radlasten in einem erheblichen Maße reduziert 
werden. 
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Bild 12.45: Normalkräfte im Rad-Schiene-Kontakt für unterschiedliche 
vertikale Steifigkeiten des Rades bei einer Geschwindigkeit  
von 260 km/h und einer um Faktor 10 erhöhten Steifigkeit des 
Gleises (ICE-Gleis) 
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12.4.4.5 Starres Rad bei unterschiedlichen Gleissteifigkeiten 
Will man die unabgefederten Massen reduzieren, kann man auch anstatt der 
Federung des Rades die Elastizität des Gleises verändern. Durch eine geschickte 
Variation der Daten für das Gleis lässt sich speziell im kritischen Frequenz-
bereich von 60 bis 100 Hz eine deutliche Reduktion der Beschleunigungen der 
Radscheibe erreichen (Bild 12.46). Dadurch reduziert sich, wie in Bild 12.46 zu 
sehen, ebenfalls des Leistungsdichtespektrum der Bodenplatte. Auch haben die 
Lagereigenschaften des Gleises einen erheblichen Einfluss auf die dynamischen 
Radlastschwankungen (Bild 12.48). 
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Bild 12.46:  Leistungsdichtespektrum der Radscheibe beim starren Rad für 
unterschiedliche Steifigkeiten und Dämpfungen des Gleises 
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Bild 12.47: Leistungsdichtespektrum der Bodenplatte beim starren Rad für 
unterschiedliche Steifigkeiten und Dämpfungen der Gleislager-
ung 
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Bild 12.48: Normalkräfte im Rad-Schiene-Kontakt beim starren Rad für 
unterschiedliche Steifigkeiten und Dämpfungen der 
Gleislagerung (Kräfte sind auf die maximal vorhandene Kraft 
des starren Rades bezogen) 
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12.5 Vergleich der Ergebnisse mit den Simulations-
rechnungen von CLAUS 
 
CLAUS hat in seiner kürzlich veröffentlichten Dissertation [14] ebenfalls den 
Einfluss von gummigefederten Rädern auf den Fahrkomfort untersucht und 
Optimierungen hinsichtlich der Parameter Steifigkeit und Dämpfung des Rades 
durchgeführt. Allerdings wurden bei seinen Modellen die Eigenschaften des 
gummigefederten Rades nur durch ein sehr einfaches Modell berücksichtigt. 
CLAUS verwendet vier radiale und vier axiale KELVIN-VOIGT-Elemente zur 
Beschreibung der elastischen Eigenschaften des Rades. Im Gegensatz dazu 
werden die Eigenschaften des gummigefederten Rades in dieser Arbeit durch 
sehr komplexe nichtlineare Materialmodelle berücksichtigt. Die Eigenschaften 
des einfachen Modells von CLAUS und des hier verwendeten komplexen 
Modells können beträchtlich voneinander abweichen, so kann z.B. die beim 
realen Rad vorkommende Amplitudenabhängigkeit mit dem sehr einfachen 
Modell nicht abgebildet werden. Auch der Verlauf der Dämpfung bei dem 
Modell von CLAUS entspricht nicht dem realen Verhalten von gummigefederten 
Rädern, da bei Elastomerbauteilen die Dämpfung nicht proportional mit der 
Erregungsfrequenz zunimmt.  
 
 
Bild 12.49: Von CLAUS verwendete Modelle zur Beschreibung der Eigen-
schaften gummigefederter Räder [14] 
 
 
CLAUS verwendet in seiner Arbeit ein Unebenheitsspektrum für die Gleislage in 
vertikaler Richtung, welches genauer als das hier verwendete ist, allerdings sind 
die Unterschiede zu dem in dieser Arbeit eingesetzten Unebenheitsspektrum 
gering (Bild 12.50). Bei einer Fahrgeschwindigkeit von 260 km/h und einer 
interessierenden Erregungsfrequenz von 30 bis 150 Hz liegt die Kreisfrequenz 
der Wegerregung zwischen 2,6 rad/m und 13 rad/m. In diesem Bereich stimmt 
der prinzipielle Verlauf der beiden Kurven recht gut überein. 
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Bild 12.50: Vergleich der verwendeten Unebenheitsspektren von CLAUS 
[14] und WALTZ 
 
In Tabelle 12.4 sind die Unterschiede der beiden Modelle aufgeführt. 
 
Komponenten des 
Modells 
Schienenfahrzeugmodel 
von CLAUS 
In dieser Arbeit 
verwendetes 
Schienenfahrzeugmodel 
Wagenkasten starrer Wagenkasten 
erste Biegeeigenfrequenz 
und eine Strukturschwin-
gung der Bodenplatte 
können abgebildet werden 
Sekundärfederung masselose lineare Feder- und Dämpferelemente 
masselose lineare Feder- 
und Dämpferelemente 
Drehgestell flexibles Drehgestell mit 1000 Freiheitsgraden 
flexibles Drehgestell mit 
den ersten 4 vertikalen 
Eigenfrequenzen 
Primärfederung masselose lineare Feder- und Dämpferelemente 
masselose lineare Feder- 
und Dämpferelemente 
Radsatz starrer Radsatz flexibler Radsatz mit den ersten 10 Eigenfrequenzen 
elastische 
Eigenschaften des 
Rades 
Modellierung mit 4 
linearen Federn und 
Dämpfern für die radiale 
und axiale Richtung 
Modellierung mit jeweils 
34 nichtlinearen Bauteil-
modellen für axiale, radiale 
und tangentiale Richtung 
elastische 
Eigenschaften des 
Gleises 
nicht bekannt 
Modellierung über ein 
Feder-Masse-Dämpfer-
System 
Tabelle 12.4: Unterschiede bei der Modellierung des mittelfrequenten 
Schienenfahrzeugmodells von CLAUS [14] und dem hier 
verwendeten Modell 
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Das in dieser Arbeit verwendete Modell ist somit wesentlich komplexer, 
weshalb das reale Fahrzeugverhalten damit genauer erfasst werden kann.  
 
In der Arbeit von CLAUS ist nicht eindeutig beschrieben, inwieweit die elas-
tischen Eigenschaften des Gleises mit berücksichtigt wurden. Auch ist nicht 
klar, ob die Polygonisierung des Rades bei der Erregung enthalten ist. Aus 
diesem Grund können die Ergebnisse nicht direkt miteinander verglichen 
werden. Die bei CLAUS gefundene Steifigkeit des verbesserten Designs ent-
spricht dabei der des in dieser Arbeit verwendeten weichen Rades. CLAUS hat 
bei seinen Simulationsrechnungen eine erhebliche Reduktion der Beschleu-
nigung im Wagenkasten festgestellt, Bild 12.51 links. Bei dem in dieser Arbeit 
simulierten Modell ergab sich zwar auch eine Reduktion der Schwingungs-
belastung im Wagenkasten, allerdings war die Absenkung des Leistungsdichte-
spektrums wesentlich geringer als bei CLAUS, Bild 12.51 unten. 
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Bild 12.51: Leistungsdichtespektrum im Wagenkasten für das Modell von 
CLAUS (obere Grafik) und das hier verwendete Modell 
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Die Gründe für die  Unterschiede der Leistungsdichtespektren im Wagenkasten 
können aufgrund der etwas geringeren Steifigkeit der Sekundärfederung des hier 
verwendeten Modells liegen. Weitere Unterschiede liegen in der Frequenzab-
hängigkeit der Steifigkeit und Dämpfung für das weiche Rad. Im Gegensatz zu 
CLAUS, welcher die Eigenschaften des Rades mit einer Parallelschaltung aus 
Federn und Dämpfern beschreibt, wird in dieser Arbeit eine Modellierung mit 
Federn und MAXWELL-Elementen gewählt, was wesentlich genauer dem Verhal-
ten von Elastomerbauteilen entspricht.  
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13. Kritische Geschwindigkeit gummigefederter 
Räder 
Jedes Schienenfahrzeug, dessen Radsätze über eine starre Welle miteinander 
verbunden sind und das Räder mit kegelähnlichen Profilen aufweist, besitzt eine 
kritische Geschwindigkeit. Wird diese überschritten, klingt eine einmalige Erre-
gung nicht mehr ab, sondern verstärkt sich [37, 89, 120]. Dies wird im Allge-
meinen als „instabiler Lauf“ bezeichnet. Die Lösung der Differentialgleichung 
für die beiden Freiheitsgrade y und Rotation um z ergibt zwei von der Ge-
schwindigkeit abhängige Eigenfrequenzen und kritischen Dämpfungen, die als 
komplexe Eigenwerte dargestellt werden können (Bild 13.1). Wird der Realteil 
der Lösung positiv, klingen Störungen nicht mehr ab. Das System wird instabil 
und führt somit zu einem starken Schlingern des Radsatzes. In der Realität be-
deutet dies neben einem verminderten Fahrkomfort auch erhöhte Entgleisungs-
gefahr, da nur noch die Spurkränze ein Abgleiten des Rades vom Gleis ver-
hindern.  
 
 
Bild 13.1: Kritische Geschwindigkeit eines freien Radsatzes 
 
Für einen Radsatz, welcher über die Primärfederung mit dem Schienenfahrzeug 
verbunden ist, gelten prinzipiell die gleichen Zusammenhänge. 
 
Besitzt das Rad aufgrund der gummigefederten Räder zusätzliche Elastizitäten 
in axialer und vertikaler Richtung, können sich die Eigenwerte der Lösung der 
Differentialgleichung verändern. Durch Absenken der axialen Elastizitäten des 
δ
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Rades ergibt sich ein besonders kritischer Fahrzustand, wenn die Eigenfrequenz 
der Kippbewegung des Radreifens gegenüber der Radscheibe in dem Bereich 
der die kritische Geschwindigkeit bestimmenden Eigenfrequenz wandert.  
 
Kritische Geschwindigkeiten werden im Allgemeinen im MKS-Programm mit 
Hilfe der linearen Eigenwertanalyse ermittelt, wobei eine linearisierte Kontakt-
bedingung des Rad-Schiene-Kontaktes zugrunde gelegt ist. Durch die Linear-
isierung der Kontaktbedingungen und der nichtlinearen Elastizitäten des Rades 
stellt dies nur eine Näherung dar. Eine weitere Alternative ist die nichtlineare 
Zeitschrittintegration, wobei man durch schrittweise Erhöhung der Geschwin-
digkeit den Punkt finden muss, ab dem einmalige Störungen nicht mehr abklin-
gen. Allerdings sind hierbei aufgrund der wesentlich höheren Rechenzeiten 
keine umfangreichen Parametervariationen der Steifigkeit und der Dämpfung 
des elastischen Rades möglich. 
 
Bei der Eigenwertanalyse erhält man durch Variation der Fahrgeschwindigkeit 
den Punkt, ab dem das System eine negative Dämpfung aufweist und somit 
instabil wird. Da die Deutsche Bahn eine minimale LEHRsche Dämpfung von 
5% als Sicherheit vorschreibt, sind die im Folgenden aufgeführten kritischen 
Geschwindigkeiten für diese minimal zulässige Dämpfung bestimmt worden.  
 
Da nach Kapitel 10 die elastischen Eigenschaften eines Rades vom Verhältnis 
aus Drehgeschwindigkeit zu Erregungsfrequenz abhängen, wurde die Dämpfung 
in Abhängigkeit von der Fahrgeschwindigkeit verändert, um so diese Abhängig-
keit zu berücksichtigen.  
 
Die kritische Geschwindigkeit des in dieser Arbeit verwendeten Schienenfahr-
zeugs nimmt bei zunehmender axialer und radialer Nachgiebigkeit ab (Bild 
13.2). Hierbei wurde die Dämpfung des Rades zu Null gesetzt. Ab einer axialen 
Steifigkeit ky des gummigefederten Rades von 5,0*106 N/m ist der Abfall der 
zulässigen Fahrgeschwindigkeit besonders ausgeprägt. Die Eigenfrequenz der 
Verdrehung des Radreifens gegenüber der Radscheibe liegt dabei im Bereich der 
für die kritische Geschwindigkeit verantwortlichen Eigenfrequenz.  
 
Dunkelblaue Bereiche der Kurve bedeuten, dass das System schon bei mini-
malen Fahrgeschwindigkeiten instabil ist. Zwar nimmt die Dämpfung des für die 
kritische Geschwindigkeit relevanten Eigenwertes bei Erhöhung der Geschwin-
digkeit wieder zu, wodurch in einem gewissen Geschwindigkeitsbereich stabile 
Fahrzustände auftreten, da dies jedoch kein zulässiges Fahrverhalten darstellt, 
wurde die kritische Geschwindigkeit in diesem Bereich zu Null gesetzt. 
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Bild 13.2: Kritische Geschwindigkeit bei einer linearen Eigenwertanalyse 
ohne Dämpfung des elastischen Rades 
 
Besitzt das gummigefederte Rad eine zusätzliche Dämpfung in axialer (ky) und 
radialer (kz) Richtung ergibt sich der in Bild 13.3 gezeigte Zusammenhang für 
die kritische Geschwindigkeit des Schienenfahrzeugs in Abhängigkeit von der 
axialen und radialen Elastizität des Rades. Dabei wurde die Dämpfungskons-
tante so gewählt, dass der Verlustwinkel des linearisierten Rades in etwa dem 
des gummigefederten Rades BO84 entspricht. 
 
Für den im Originalrad vorhanden Verlustwinkel kann bei den hier gefundenen 
Zusammenhängen keine weitere Reduktion der zulässigen Fahrgeschwindigkeit 
durch die zusätzliche Dämpfung gefunden werden. Erhöht man allerdings die 
Dämpfung, nimmt, wie in Bild 13.4 zu sehen, die kritische Geschwindigkeit 
gegenüber dem Rad ohne Dämpfung für einige Kombinationen aus axialer und 
radialer Elastizität ab. Bei stark gedämpften Rädern reduziert sich die zulässige 
Fahrgeschwindigkeit schon bei wesentlich höheren Werten der axialen und 
vertikalen Steifigkeit des Rades als bei Rädern mit geringer bzw. ohne 
Dämpfung.  
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Bild 13.3: Kritische Geschwindigkeit bei einer linearen Eigenwertanalyse  
                  mit einer um Faktor 1000 kleineren Dämpfung als Steifigkeit 
 
Bild 13.4: Kritische Geschwindigkeit bei einer linearen Eigenwertanalyse 
mit einer um Faktor 200 kleineren Dämpfung als Steifigkeit 
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Für das gummigefederte Rad BO84 reduziert sich die maximal zulässige 
Geschwindigkeit gegenüber dem starren Rad nicht. Dies steht im Widerspruch 
zu WEIDEMANN [120] der eine kritische Geschwindigkeit gefunden hat, welche 
um ca. 20% unter der des starren Rades liegt. Diese Werte wurden jedoch mit 
Hilfe der nichtlinearen Systemanalyse ermittelt, weshalb sie nicht direkt mit-
einander verglichen werden können.  
 
Ähnliche Untersuchungen zu den hier vorgestellten  Ergebnissen der kritischen 
Geschwindigkeit eines Schienenfahrzeugs können bei CLAUS [14] gefunden 
werden. Dabei hat er die vertikalen und axialen Eigenschaften des Rades 
getrennt variiert. Die jeweils andere Richtung war dabei starr. Zur Bestimmung 
der kritischen Geschwindigkeit hat CLAUS ebenfalls die lineare Eigenwert-
analyse verwendet. Eine Kontrolle der Ergebnisse durch eine Stabilitätsanalyse 
ergab bei CLAUS kaum Unterschiede zu den mit der Eigenwertanalyse ermit-
telten kritischen Geschwindigkeiten. Da CLAUS die vertikalen und axialen 
Eigenschaften des Rades getrennt untersucht hat, können die Ergebnisse mit den 
hier vorgestellten Verläufen für die kritische Geschwindigkeit nicht direkt 
verglichen werden. Jedoch lassen sich die bei CLAUS gefundenen Zusammen-
hänge im Prinzip auch hier erkennen. So nimmt ebenfalls bei ihm die kritische 
Geschwindigkeit mit zunehmender axialer und vertikaler Nachgiebigkeit des 
Rades ab. Ebenso konnte er eine Reduktion der zulässigen Fahrgeschwindigkeit 
mit zunehmender Dämpfung feststellen. Für geringe axiale und vertikale Steifig-
keiten des Rades ergaben sich auch bei CLAUS Bereiche, bei denen keine 
zulässige Fahrgeschwindigkeit gefunden werden konnte. 
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14. Fazit 
14.1 Zusammenfassung 
In dieser Arbeit werden Modelle vorgestellt, mit denen das schwingungstech-
nische Verhalten von elastischen Schienenrädern erfasst werden kann. Als Basis 
dient dazu das gummigefederte Schienenrad BO84. Durch Optimierung und 
Parametervariation der Steifigkeit und Dämpfung des Rades in axialer und 
vertikaler Richtung werden Parameter für ein Schienenrad bestimmt, bei denen 
die Beschleunigungen im Wagenkasten und die Kräfte im Rad-Schiene-Kontakt 
reduziert werden können.  
 
Bei dem in dieser Arbeit verwendeten FE-Modell des gummigefederten 
Schienenrades BO84 konnte ein Verfahren entwickelt werden, mit dem es 
möglich ist, die nichtlinearen Effekte relativ genau abzubilden. Allerdings ist die 
Rechenzeit aufgrund der nichtlinearen Materialeigenschaften und der kom-
plexen Kontaktbedingungen sehr groß. Die Berechnung eines rollenden Rades 
ist nur für ein stark vereinfachtes Modell möglich, da die Rechenzeit zur 
Simulation von rollenden Rädern beim genauen Modell mit dem in dieser Arbeit 
eingesetzten Windows PC (Intel Pentium 4 / 3 GHz mit 2 GB RAM) zu enor-
men Rechenzeiten führen würde. Allerdings kann der bei ABAQUS angebotene 
Formalismus (ALE-Formulierung) zur Berechnung von rollenden Rädern nicht 
verwendet werden, da das wichtige viskoelastische Verhalten des gummigefe-
derten Rades nur unzureichend berücksichtigt wird. Eine Beschreibung des 
rollenden gummigefederten Rades mit der FEM ist somit mit den heutigen ver-
fügbaren Tools noch nicht möglich. 
 
Im Gegensatz dazu können die elastischen Eigenschaften des Rades mit MKS-
Programmen gut beschrieben werden. Als sehr leistungsfähig hat sich dabei das 
Bauteilmodell von WAHLE [115] herausgestellt. Mit diesem Modell ist es 
möglich, die komplexen elastischen Eigenschaften des Rades sehr genau abzu-
bilden, wobei sich die Rechenzeit gegenüber einer rein linearen Beschreibung 
der elastischen Eigenschaften des Rades nur geringfügig erhöht und wesentlich 
niedriger ist als oben erwähnt. Dies ist ein enormer Vorteil gegenüber anderen 
Materialmodellen. Beispielsweise führt nach WEIDEMANN [120] das LAMBERTZ 
Materialmodell [48] gegenüber der linearen Beschreibung zu wesentlich hö-
heren Rechenzeiten. Durch den modularen Aufbau des Bauteilmodells von 
WAHLE können die einzelnen Parameter variiert werden, was somit eine gezielte 
Optimierung des Bauteilverhaltens möglich macht. 
 
Die schwingungstechnischen Eigenschaften von gummigefederten Rädern 
besitzen eine starke Abhängigkeit von der Drehgeschwindigkeit des Rades. 
Beschreibt man das gummigefederte Rad nur durch eine Parallelschaltung aus 
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einer linearen Feder und einem linearen Dämpfer, kann keine Abhängigkeit von 
der Drehgeschwindigkeit gefunden werden. Nimmt die Dämpfung des Rades 
jedoch nicht proportional zur Geschwindigkeit zu, was dem tatsächlichen Ver-
halten von Elastomerwerkstoffen wesentlich besser entspricht, ergibt sich eine 
deutliche Abhängigkeit der Dämpfung des Rades vom Verhältnis aus Dreh-
geschwindigkeit zur Erregerfrequenz. So kann bei schnellen Fahrgeschwin-
digkeiten und langsamen Erregerfrequenzen die Dämpfung des Rades im 
Extremfall zu Null werden. Dieser Einfluss darf auf keinen Fall vernachlässigt 
werden, weshalb eine Modellierung des gummigefederten Rades mit einem 
zentralen, nicht mitdrehenden  Kraftelement in der Mitte nicht zulässig ist. 
 
Zur Simulation des Fahrverhaltens im niederfrequenten Bereich wird ein Modell 
des Schienenfahrzeugs ET 411 mit einem flexiblen Wagenkasten verwendet. 
Alle weiteren Strukturen, wie z.B. das Drehgestell und der Grundradsatz sind 
starr. Dies stellt eine Erweiterung zu dem Modell von WEIDEMANN [120] dar, 
das keine flexiblen Strukturen verwendet. Es ist somit nur in der Lage, nieder-
frequente Schwingungen zu beschreiben. WEIDEMANN verwendet ebenfalls ein 
Bauteilmodell zur Beschreibung der nichtlinearen Eigenschaften der gummi-
gefederten Räder. Im Gegensatz zum Modell von WEIDEMANN, welcher den 
Verschleiß von starren und gummigefederten Rädern untersucht hat, besitzen die 
Radreifen der in dieser Arbeit verwendeten Räder immer sechs Freiheitsgrade. 
WEIDEMANN verwendet in seiner Arbeit Schienenräder mit vier Freiheitsgraden.  
 
Um den Einfluss von gummigefederten Rädern auf den Fahrkomfort im mittel-
frequenten Bereich untersuchen zu können, wird in dieser Arbeit ein Schienen-
fahrzeugmodell entwickelt, welches in der Lage ist, Schwingungen bis zu einer 
Frequenz von 150 Hz relativ genau abzubilden. Dabei sind das Drehgestell und 
der Grundradsatz als flexible Körper eingebunden. Zur Beschreibung der elas-
tischen Eigenschaften des Wagenkastens werden exemplarisch die erste Biege-
eigenfrequenz und eine Strukturschwingung der Bodenplatte verwendet. Die 
Beschreibung der Eigenschaften der gummigefederten Räder erfolgt hierbei 
mittels einer Reihe nichtlinearer Bauteilmodelle für jede Richtung. Da es mit 
dem Simulationsprogramm SIMPACK nicht möglich ist, flexible Strukturen beim 
Rad-Schiene-Kontakt zu verwenden, wird der Radreifen als starr angenommen. 
Das in dieser Arbeit verwendete Modell für den mittelfrequenten Bereich ist 
wesentlich komplexer als das von CLAUS [14], der ebenfalls den Einfluss gum-
migefederter Räder auf den Fahrkomfort untersucht hat. Bei dem Schienenfahr-
zeugmodell von CLAUS wird nur das Drehgestell als flexibel abgebildet. Alle 
weiteren Körper sind starr. Die Berücksichtigung der Eigenschaften gummigefe-
derter Räder erfolgt bei CLAUS nur über lineare Feder- und Dämpferelemente. 
Die sehr vereinfachte Beschreibung gummigefederter Räder von CLAUS ist ein 
entscheidender Unterschied zu der hier vorgestellten Arbeit, bei der die Ermittl-
ung und Beschreibung der komplexen nichtlinearen Eigenschaften gummigefe-
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derter Räder ein wichtiger Bestandteil ist. Die Arbeit von CLAUS und die vor-
liegende Arbeit wurden fast zeitgleich durchgeführt. 
 
Im niederfrequenten Bereich können gummigefederte Räder den Fahrkomfort 
nicht verbessern. Betrachtet man den mittelfrequenten Bereich, so werden die 
Beschleunigungen im Wagenkasten durch das gummigefederte Rad BO84 
ebenfalls nicht reduziert. Durch ein verändertes Design mit reduzierter Steifig-
keit erhält man zwar verringerte Beschleunigungen im Wagenkasten, jedoch ist 
eine konstruktive Umsetzung aufgrund der dann resultierenden großen Relativ-
wege des Radreifens nur durch eine metallische Federung möglich. Ab einem 
Frequenzbereich von 300 Hz liegen die Beschleunigungen im Schienenfahrzeug 
bei Einsatz der gummigefederten Räder BO84 wesentlich unter denen mit 
starren Rädern. Dies hat eine reduzierte Schallabstrahlung im Wagenkasten und 
in die Umgebung zur Folge.  
 
Ein weiteres Argument für gummigefederte Räder sind die geringeren Kräfte im 
Rad-Schiene-Kontakt. Durch die axiale Elastizität des Rades können die Quer-
kräfte im Gleis deutlich reduziert werden. Wird das Rad nur durch die Uneben-
heit des Gleises angeregt, liegen die Normalkräfte des gummigefederten Schie-
nenrades BO84 kaum unter denen des starren Rades. Bei geringeren vertikalen 
Steifigkeiten des Rades ergeben sich niedrigere dynamische Radlasten.  
 
Im Fahrbetrieb tritt eine zusätzliche Erregung aufgrund der Polygonisierung der 
Räder auf. Dies bedeutet eine deutliche Erhöhung der dynamischen Radlasten. 
Je weicher das Rad in vertikaler Richtung ist, desto geringer sind die 
dynamischen Radlastschwankungen. Da sich die Polygonisierung des Rades 
aufgrund großer Radlastschwankungen noch verstärkt, vergrößert sich die Un-
rundheit bei gummigefederten Schienenrädern deutlich langsamer als bei starren 
Rädern. Durch zusätzliche Reduktion der axialen Elastizität des Rades ergibt 
sich eine weitere Absenkung der Normalkraftspitzen.  
 
Die Steifigkeit und Dämpfung des Gleises hat einen beträchtlichen Einfluss auf 
die Beschleunigungen im Wagenkasten bei Frequenzen ab 40 Hz. Auch die 
dynamischen Radlastschwankungen hängen von den Eigenschaften des Gleises 
ab. 
 
Die Querdynamik wird durch den Einsatz von gummigefederten Rädern 
verändert. So reduziert sich z.B. die kritische Geschwindigkeit bei Verringerung 
der axialen und radialen Elastizität. Auch eine Erhöhung der Dämpfung des 
Rades wirkt sich destabilisierend aus. 
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14.2 Ausblick 
In der vorliegenden Arbeit konnte gezeigt werden, dass die Simulation gummi-
gefederter Räder innerhalb komplexer Schienenfahrzeugmodelle möglich ist. 
Auch wurden verbesserte Parameter für die Elastizitäten des Rades gefunden.  
 
Folgende Punkte sind bei dieser Arbeit offen geblieben und sollten bei nach-
folgenden Arbeiten noch untersucht werden: 
 
• Elastischer Radreifen 
Die elastischen Eigenschaften des Radreifens sind bei konventionellen 
gummigefederten Rädern nicht vernachlässigbar. Da es bis jetzt jedoch 
noch nicht möglich ist, im MKS-Programm SIMPACK flexible Strukturen 
im Rad-Schiene-Kontakt zu berücksichtigen, ist der in dieser Arbeit ver-
wendete Radreifen starr. Die Nachgiebigkeit des Radreifens wurde hierbei 
in eine reduzierte Steifigkeit der Gummielemente umgerechnet. 
 
• Drehende Räder 
In dieser Arbeit konnte hergeleitet werden, dass die Steifigkeiten und 
Dämpfungen gummigefederter Räder vom Verhältnis aus Raddrehge-
schwindigkeit zu Erregerfrequenz abhängen. Will man die Eigenschaften 
gummigefederter Räder nur mit einem zentralen Kraftelement beschrei-
ben, welches in der Raddrehachse sitzt und sich nicht mitdreht, muss ein 
neues Bauteilmodell entwickelt werden. Dieses muss in der Lage sein, die 
komplexen Eigenschaften, die sich aufgrund der Drehung des Rades 
ergeben, zu beschreiben. 
 
• Gleiseigenschaften 
Die Eigenschaften des Gleises wurden in dieser Arbeit nur näherungs-
weise berücksichtigt. Eine Beschreibung der Gleislagerung durch lineare 
Feder- und Dämpferelemente kann das komplexe Verhalten der Bettung 
des Gleises nur in vereinfachter Form erfassen. Da jedoch die elastischen 
Eigenschaften des Gleises großen Einfluss auf die Beschleunigungen im 
Wagenkasten besitzen, ist es für eine realistische Beschreibung des 
Verhaltens von Schienenfahrzeugen im mittelfrequenten Bereich wichtig, 
die Bettung des Gleises möglichst realitätsnah zu erfassen. 
 
• Kritische Geschwindigkeit 
Die Bestimmung der kritischen Geschwindigkeit von Schienenfahrzeugen 
mit gummigefederten Rädern erfolgte nur für eine linearisierte Rechnung. 
Da dies aufgrund des nichtlinearen Verhaltens des Rades nur eine 
Näherung darstellen kann, ist es sinnvoll, nichtlineare Rechnungen zur 
Ermittlung der kritischen Geschwindigkeit durchzuführen.  
 
14. Fazit 215
• Konstruktive Umsetzung der gefundenen Parameter 
Die in dieser Arbeit gefundenen Parameter für die axialen und vertikalen 
Steifigkeiten und Dämpfungen des Rades erfordern eine Neukonstruktion 
des Schienenrades. Aufgrund der großen Federwege des verbesserten 
weichen Rades wird eine ausreichende Kühlung der elastischen Zwi-
schenschicht benötigt, da durch die dämpfende Wirkung die Elastomer-
elemente zu warm werden würden. Als alternative zu Elastomerbauteilen 
wäre auch eine metallische Federung denkbar.  
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